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ПРЕДИСЛОВИЕ К  ПЕРЕВО ДУ
В числе книг, посвященных расчету и проектированию насосов, ка­
питальный труд Пфлейдерера выгодно отличается полнотой охвата трак­
туемых проблем и систематичностью изложения. В изложении автор 
сумел найти правильные соотношения между теорией и практическими 
методами расчета, удачно избегая как грубого эмпиризма, так и из­
лишней теоретичности и все время оставаясь на базе ясных физических 
представлений.
Несмотря на то, что в части описания констрзжций автор осно­
вывается на опыте одних только европейских машиностроительных 
фирм, книга эта может служить ценным пособием как для студентов, 
впервые изучающих данный предмет, так и для конструкторов, проекти­
ровщиков и научных исследователей, работающих в этой области.
В заключение следует отметить, что при переводе в целом ряде 
случаев возникали существенные затруднения в вопросах терминологии, 
как, например, в переводе терминов М 1пбег1е151:ип§ , 8 с Ь а и { е -  
1 а г Ь е И и др. Ввиду отсутствия в нашей технической литературе 
установившейся терминологии в большинстве случаев сохранены тер­
минологические особенности немецкого текста.
П РЕДИ СЛО ВИ Е АВТОРА КО 2-М У  ИЗДАНИЮ
Быстрое развитие в области насосостроения со времени первого 
издания этой книги как в смысле конструкций машин, так и в смысле 
теоретических основ вызвало необходимость глубокой переработки книги 
и увеличения объема. Ввиду того, что расположение материала в первом 
издании оказалось удачным, что явствует, между прочим,-и из того, 
что книга была переведена на французский язык, в новом издании это 
расположение сохранено. Точно так же сохранено и общее направление 
книги, а именно подобрать материал для инженера таким образом, 
чтобы изучающий вопрос мог учиться, а практик мог найти нужные 
ему сведения в соответствующей форме. При этом было обращено 
внимание на то, чтобы основные положения были особенно ясны. Как 
и в прежнем издании, для расчета всех лопаток, за исключением имею­
щих крылообразный профиль, применялась элементарная струйная теория. 
Чрезвычайно важный вопрос о взаимном влиянии лопаток колеса и на­
правляющего аппарата разработан здесь значительно более глубоко. 
Вывод формул, необходимых для определения этого влияния, в новом 
издании приведен в гораздо более простой форме, чем в прежнем.
Разделы, посвященные гидромеханике, расширены новыми поня­
тиями, как, например, понятием о циркуляции, вообще говоря, являю­
щимся чисто математическим инструментом, однако все более и более
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применяемым инженерами как средство, необходимое для усвоения 
новой литературы. Однако изложение должно было быть приспособлено 
к кругозору инженеров. Так, например, там, где говорится о лопатках 
одинарной кривизны, добавлены разделы о лопатках с входной кромкой, 
вынесенной вперед в зону поворота потока, и о практических возмож­
ностях увеличения всасывающей способности насоса путем применения 
нерабочих концов лопаток. Быстроходным типам насосов, а именно 
насосам с лопатками двоякой кривизны, пропеллерным и винтовым, 
значение которых при все повышающихся подачах и числах оборотов 
все увеличивается, отведено также большое место. В связи с этим боль­
шое внимание было уделено кавитации и законам моделирования. Расчет 
направляющих устройств соответствует новейшим опытам в этой области, 
а при спиральных кожухах особенное внимание уделено влиянию трения. 
Увеличивающееся значение подачи горячей воды было точно так же 
учтено как с точки зрения особенностей конструкций, так и с точки 
зрения мероприятий, позволяющих увеличить длину устойчивой части 
характеристики.
Количество примерных расчетов значительно увеличено. Они даны 
в таком виде, что могут быть понятны даже читателю с недостаточной 
математической подготовкой.
При описании конструкций в последней главе благодаря помощи, 
оказанной мне фирмами, строящими насосы, я смог заменить устаревшие 
конструкции новыми,, а в области питательных насосов, насосов для 
скважин и подводных насосов — дать новый материал. Приведены также 
примеры крупных насосных установок.
Ввиду того что самовсасывающие насосы входят все более и более 
в жизнь и вытесняют при малых мощностях обычные насосы, основы 
их работы приведены в приложении к книге. Это было полезно также 
и потому, что изучение работы этих насосов полезно и для понимания 
работы насосов обычного типа.
Для того чтобы, несмотря на это увеличение объема, сохранить 
наглядность всего материала, в некоторых, не важных, местах были 
произведены сокращения. Точно так же материал, который бывает 
нужен лишь в исключительных случаях или для проведения исследо­
ваний, набран мелким шрифтом.
Надо также указать, что в уравнениях было произведено некоторое 
изменение обозначений по сравнению с первым изданием, для того 
чтобы согласовать их с произведенной за истекший период времени 
унификацией последних. Например, секундная подача обозначена знаком 
<3 вместо V. Это изменение было введено не без размышлений, так 
как при применении выводов к центробежным нагнетателям (вентилятор, 
турбокомпрессор), где (2 применяется для обозначения отведенного 
тепла, значение V  должно быть сохранено.
Далее я приношу благодарность инженерам Июль (V. бег N011), 
Хагмайеру (На°рпауег) и Меркелю (Мегке1) за помощь в составлении 
новых чертежей и составлении примерных расчетов.
Брауншвейг, 1932. Пфлейдерер
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ВВЕДЕНИЕ
Приспособления для подачи жидкостей называются н а с о сам и. Таким 
образом насосы являются машинами, назначение которых совпадает 
с назначением транспортирующих машин, например, —  грузоподъемных. 
Принцип действия их, однако, совсем иной в связи с тем, что жидкости 
могут двигаться по трубопроводам произвольной формы при сравни­
тельно небольшой затрате работы. Насос включается в трубопровод, 
соединяющий начальную точку (место всасывания) с конечной, причем 
назначением насоса является сообщение жидкости энергии, требуемой 
для ее продвижения. Одна сторона насоса работает на всасывание, 
другая —  на нагнетание. Иначе говоря, насос создает давление в трубо­
проводе со стороны выхода из насоса (нагнетательного патрубка) и 
разрежение со стороны всасывающего патрубка. Таким образом если 
рассматривать работу насосов независимо от привключенных трубопро­
водов, то н а з н а ч е н и е м  н а с о с а  с л е д у е т  с ч и т а т ь  п о д а ч у  
ж и д к и х  и л и  г а з о о б р а з н ы х  т е л  из  о б л а с т и  н и з к о г о  д а ­
в л е н и я  в о б л а с т ь  в ы с о к о г о  д а в л е н и я .  Преодолеваемая раз­
ность давлений, выраженная в метрах водяного столба, называется 
в ы с о т о й  п о д а ч и  или н а п о р о м  насоса.
Если ограничиться рассмотрением только капельных жидкостей, то 
насос можно рассматривать как обращенный водяной двигатель (с ко­
торым насосы имеют много общего также и с точки зрения конструк­
тивной). При этом насосы, как и гидравлические двигатели, можно раз­
бить на две основные группы, а именно:
1. П о р ш н е в ы е  н а с о с ы ,  которые можно рассматривать как 
обращенную водостолбовую машину (в настоящее время эти последние 
уже не применяются). Характерным для этого типа является возвратно­
поступательное движение поршня в замкнутом цилиндрическом сосуде. 
Подаваемой жидкости энергия давления сообщается непосредственно 
статическим воздействием поршня.
2. Т у р б о н а с о с ы ,  которые можно считать обращенной водяной 
турбиной.
Помимо этих двух упомянутых наиболее существенных типов насосов 
имеются также и другие типы, имеющие второстепенное значение, в ко­
торых двигатель и насос объединены и которые поэтому не могут найти 
себе аналогичных устройств среди гидравлических двигателей. Таковы, 
например, и н ж е к т о р н ы е  н а с о с ы ,  т а р а н ы ,  насос Маммута и т. д.
Предлагаемая книга охватывает исключительно т у р б о н а с о с ы  
д л я  к а п е л ь н ы х  ж и д к о с т е й .  Во всех рассуждениях принято, что 
подаваемая жидкость есть вода, за исключением случаев, оговариваемых 
особо.
В турбонасосах требуемая разность давлений создается при помощи 
в р а щ а ю щ е г о с я  р а б о ч е г о  к о л е с а ,  с н а б ж е н н о г о  л о п а т -
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к а м и. В связи с воздействием лопаток на воду получается одновре­
менное повышение и давлений и скоростей. Для того чтобы преобра­
зовать полученное повышение скоростей в статический напор, вода, 
выходящая из рабочего колеса, направляется дальше при помощи не­
подвижных каналов, сечение которых постепенно увеличивается, благо­
даря чему скорость преобразуется в давление. Совокупность этих,
связанных с кожухом, направляющих каналов называют на п р а в  ля ю- 
щ и м  к о л е с о м ,  и л и  н а п р а в л я ю щ и м  а п п а р а т о м .  В некоторых 
случаях устраивается только один направляющий канал, охватывающий 
все рабочее колесо, причем в этом случае направляющий канал имеет 
форму спиралеобразной трубы.
На фиг. 1—4 схематически изображены всевозможные типы насо­
сов. Вода может подводиться к лопаткам рабочего колеса от его оси 
и итти далее к периферии (фиг. 1); в этом случае, проецируя (по 
окружностям) линию тока на осевую (меридиональную) плоскость, мы 
увидим, что ее проекция проходит в основном радиально, изнутри 
наружу. Вода подтекает к рабочему колесу в осевом направлении и 
отклоняется в направлении радиуса уже в самом рабочем колесе. Этот
Фиг. 1. Радиальный на­
сос с направляющим 
аппаратом.
Фиг. 2. Насос с входом 
по оси и радиальным 
выходом без направляю­
щего аппарата.
Фиг. 3, Осевой насос. Фиг. 4. Насос с напра­
вляющим аппаратом 
при входе и выходе.
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тип турбонасоса, называемый обычно центробежным насосом, встречается 
наиболее часто: принцип его действия основан на том, что центробеж­
ные силы действуют в направлении протекания, способствуя созданию 
повышенного давления. Обратное направление подачи воды снаружи 
внутрь теоретически возможно, но никогда не применяется в насосах 
в связи с возникающими при этом конструктивными и эксплоатацион- 
ными неудобствами. Часто приходится встречать подвод жидкости 
к лопаткам рабочего ко­
леса в осевом напра­
влении, при радиальном 
выходе ее из колеса 
(фиг. 2), что соответ­
ствует форме рабочего 
колеса гидравлической 
турбины Френсиса. В не­
которых случаях, при вы­
сокой быстроходности и 
небольших напорах, пред­
ставляется выгодным под­
водить воду к рабочему 
колесу в осевом напра­
влении и отводить ее 
в этом же направлении 
(фиг. 3). В последнее 
время таким осевым на­
сосам уделяется особен­
но много внимания. Обыч­
но вода поступает к рабо­
чему колесу через всасы­
вающий трубопровод без 
особых направляющих ап­
паратов, и только в ис­
ключительных случаях 
ставятся направляющие 
лопатки при входе. На­
значением таких п о д ­
в о д я щ и х  н а п р а в л я ­
ю щ и х  а п п а р а т о в  является подвод воды к рабочему колесу в опре­
деленном (отличном от радиального) направлении (фиг. 4).
С увеличением высоты напора при заданном расходе мы доходим 
постепенно до определенной границы, выше которой развивать весь 
нужный напор при помощи одного рабочего колеса становится эконо­
мически невыгодным. Следует отметить, что для любой высоты напора 
и для любого числа оборотов можно спроектировать соответствующее 
рабочее колесо. Однако применение такого колеса будет сопровож­
даться низким коэфициентом полезного действия (к. п. д.) и нерацио­
нальными конструктивными формами. Поэтому в подобных случаях 
приходится преодолевать заданную высоту напора при помощи после­
довательного включения нескольких рабочих колес, т. е. путем устрой­
ства м н о г о с т у п е н ч а т о г о  н а с о с а .  Очевидно, что в этом случае 
высота напора каждого отдельного колеса получается соответственно
Фиг. 5а. Многопоточная схема.
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меньшей. При этом все рабочие колеса сидят на одном и том же валу 
(фиг. 5).
Так же как при высоких напорах, появляется необходимость в раз­
делении давления на несколько ступеней, так и при значительных 
подачах появляется необходимость расчленения подачи при помощи 
установки нескольких рабочих колес, но включенных уже параллельно: 
на фиг. 5а показан такой „ м н о г о п о т о ч н ы й ” на  с о е  е несколь­
кими параллельно включенными рабочими колесами, каждое из которых 
выполнено с д в у с т о р о н н и м  в с а с ы в а н и е м .
При рассмотрении турбонасосов приходится иметь дело с явлениями, 
течения жидкости через неподвижные и вращающиеся каналы; поэтому,, 
прежде чем мы приступим непосредственно к рассмотрению самих 
насосов, мы изучим основные законы, касающиеся течения жидкостей. 
Начнем же мы это с рассмотрения некоторых особенно важных для 
последующего физических свойств жидкостей, главным образом, воды.
А. НЕКОТОРЫЕ ФИЗИЧЕСКИЕ СВОЙСТВА 
ЖИДКОСТЕЙ
1. УДЕЛЬНЫЙ ВЕС
При технических расчетах удельный вес у (вес единицы объема).- 
обычно считается постоянной величиной, например, для воды у =
=  1 000 кг/лг8, что в действительности соответствует дистиллированной 
воде при температуре 4° С и давлении 760 мм  рт. ст. Изменение удель­
ного веса в зависимости от изменения давления для обычных темпе­
ратур весьма незначительно и составляет для каждой атмосферы 
(1 кг/см2) примерно 0,00005 начальной величины. При высоких темпе­
ратурах сжимаемость воды, как показывают новейшие опыты, в несколько» 
раз больше *, так что при температурах выше 250° С этой величиной 
уже более нельзя пренебрегать. Однако, изменение удельного веса 
в зависимости от температуры на много значительнее.
Ввиду того что влияние обоих факторов должно приниматься во вни­
мание при насосах, работающих на горячей воде, ниже дается сводная, 
диаграмма результатов американских опытов, обработанных Кенаном2- 
(Кеепап) (фиг. 6). Кривые фиг. 6 позволяют определять удельный вес 
в к г /м 3 для различных давлений и температур.
Кривая А дает значение удельного веса у в зависимости от температуры; 
в предположении, что давление «оды равно давлению ее паров рв, насыщающих, 
пространство при соответствующей температуре. Соответственные его зна­
чения обозначены через ув (левый масштаб).
Пунктирная кривая В дает удельный вес у при наибольшем давлении- 
р — 420 шла. Для определения значений у при других давлениях имеются кри­
вые величин А7 =  7 — у8 в зависимости от давления и температуры насыщения,, 
соответствующей данному у,.
Кривые даны для давлений 10, 50, 100 и т. д. атмосфер в десятикратном, 
масштабе (правый масштаб). Кроме того, дана кривая критического давления. 
(225,8 ата).
Например, для 200 ат и 250° С (точка А) величина у равна сумме ординат 
точек а и Ь, т. е. у =  16,7 -ф- 798,5 =  815,2 кг/м3. В данном случае увеличение 
удельного веса составляет 2 %  от у8.
Так как сжатие в насосах происходит по адиабате (если не принимать, 
во внимание влияния теплоты трения, весьма незначительного, и которое, 
невидимому, нейтрализуется охлаждением внешних стенок), то на диаграмму 
нанесены также некоторые адиабаты (с интервалом в 55,5° С). В предположении 
незначительной сжимаемости работа насоса, приходящаяся на 1 кг подаваемой 
жидкости (т. е. вводимый в расчет напор), выразится для начального состояния
1 М. Т г а и 1 г  и. Н. 5 1 е у е г ,  Рог8с1т§. 1п§.-\Уез., т. 2 (1931), стр. 45; далее,- 
р. О. К е у е з  и Ь. В. 5 гп Шт, Мес1т. Еп§п§., т. 53 (1931), стр. 132.
2 МесЬ. Еп^пд., т. 53 (1931) (февр.), стр. 127.
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--------- АдиаЬат
Фиг. 6. Изменение веса единицы объема воды с давлением 
и температурой по опытам Кейес и Смит, описанные Ке-
наном.
Левая ордината: А — значения у8 при давлении насыщения, В — значе­
ния у при наибольшем полученном давлении в 420 ата; правая ордината: 
приращение Ду при различных давлениях, дополнительное к у8 при давле­
нии насыщения (10-кратнын масштаб). Значение -  при данном состоянии 
(давление и температура) получается как у8 -]- Ду.
960Я
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рх VI и конечного состояния р2 о2 формулой (если кривая сжатия в ру-диа­
грамме заменяется прямой)
V\-\-Vп, 1 /1  1 \
Я =  10 000 (р2 - Л ) - Ч ^  =  10000 - у ( р 2 - Л ) +
^  10 000 —-----  кгм/кг, или м,Лт
где -(т — удельный вес в средней точке адиабаты — и давление выражено в ат 
(10 000 кг/м?).
Сжимаемость воды вызывает уменьшение мощности, заметное при высоких 
давлениях. Например, при подаче воды с начальной температурой 315° С и 
соответственном давлении насыщения (107,8 ат) под давление 275 ат имеем 
' для -ц =  678 кг/м3 (точки с и е), у2 =  43,6 +  654 =  697,6 кг/м3 (точки й  и / ) .
При этом Н  =  10000 - 0,5 (275 — 107,8) } =  2 436 м. Если принять
!  Рг — рЛвеличину У! за постоянную, то Н =  10000 | -— - — =  2 470 м, что соответ­
ствует разнице в 1,4%. Повышение температуры, обусловленное сжатием, 
достигает (Ы1 =  9° С.
За счет того, что адиабата заметно отклоняется вправо (как то ясно видно 
на адиабатах, нанесенных между линиями А и В на фиг. 6), изменение у значи­
тельно уменьшается. Если бы в предыдущем примере мы имели изотермическое 
сжатие, что более вероятно при плохой изоляции машины, то разница могла бы 
удвоиться. Таким образом, охлаждение машины является в данном случае 
экономичным.
При обычных давлениях в котлах и температурах, близких к 100° С, учи- 
' ’ч^тывать сжимаемость воды нет необходимости. Например, для начальной темпе- 
%лРатуры 125,5°, начального давления 2,4 ата и конечного давления 50 ата 
’ ~ (точки к) при адиабатическом сжатии изменение Н  составляет 0,014%,
при изотермическом сжатии в 10 раз больше, т. е. 0,14%.
Растворенный в холодной воде воздух не изменяет ее удельного 
веса. Присутствие кислот и солей, наоборот, имеет значительное влия­
ние. Так, например, для морской воды при 15° С в зависимости от 
количества солей мы имеем удельный вес у =  1 020-Г-1 030 кг/л*3. 
Точно так же наличие примесей, как, например, песка, осадков или 
нерастворенного воздуха (пузырьки воздуха), должно быть учитываемо 1
2. ИСПАРЕНИЕ И ЗАМЕРЗАНИЕ
Наименьшее давление, которое может существовать внутри объема, 
наполненного жидкостью, есть давление паров этой жидкости при дан­
ной температуре2; давление это может быть получено из таблиц для 
насыщенного пара.
Для воды, например, получаются следующие значения наименьших 
давлений Н( (в метрах водяного столба с учетом влияния температуры 
на удельный вес воды):
1 =  5 10 20 30 40 50 60 70 80 90 100° С
Н( =  0,09 0,12 0,24 0,43 0,76 1,27 2,07 3,25 4,97 7,41 10,78 м
1 Ке§е1п 1йг Ье1з1ип§зуегзис11е ап Кге1зе1ришргп, У01-Уег1а§.
2 При физически чистой и лишенной газов воде можно при соответствующих 
предосторожностях получить значительно более низкие давления, причем "в воде 
проявляются также значительные напряжения растяжения. В случае насосов необ­
ходимые к этому условия не имеют места. См. Л. Ма у е г ,  АЫтапсП. Випзеп^ез, 
т. 3 (1911), № 1; А с к е т е ! ,  НапбЬиск бег ЕхрептепЫрЬузтк, издание \У1еп- 
Нагтз, т. 3, часть I, стр. 464.
Зак. 4077. — Центробежные и пропеллерные насосы.
При достижении указанного давления начинается парообразование 
и отрыв жидкости от стенок (кавитация) со всеми соответствующими 
неприятными последствиями (см. § 76).
При низких температурах жидкость начинает замерзать, что связано 
с увеличением объема примерно на 8,3%*; в связи с этим в кожухе 
насоса или в стенках трубопровода могут образоваться трещины. 
Поэтому при остановках насосов в холодное время года из них сле­
дует спускать воду, для чего каждый насос должен быть снабжен 
спускным устройством.
3. СОДЕРЖАНИЕ ВОЗДУХА
Воздух может находиться в воде либо в растворенном состоянии, 
либо в форме пузырьков. По закону Генри Дальтона в каждом объеме 
воды, находящемся в соприкосновении с газами, находится в раство­
ренном состоянии объем газа, отношение которого к объему воды 
при перемене давления остается постоянным. Так как объемы газов 
обратно пропорциональны давлениям, то при уменьшении давления из 
воды должен выделиться некоторый объем газа, соответствующий при­
ращению объема (вызванному уменьшением давления), что приводит 
к образованию пузырьков. Пусть, например, во всасывающем трубо­
проводе насоса имеет место падение давления по сравнению с атмо­
сферным. Если имеется достаточно времени для выделения соответ­
ствующих объемов воздуха, то при входе в насос в воде будет 
содержаться некоторый объем выделившегося воздуха, который сужает 
сечение потока на известную, обычно весьма малую, величину и при 
некоторых обстоятельствах может вызвать разъедание материалов благо­
даря действию кислорода воздуха. При повышении давления будет, 
очевидно, происходить обратное явление поглощения водой воздуха.
Химическое воздействие поглощенного и вновь выделившегося воз­
духа усиливается за счет того, что такой воздух содержит более 
кислорода и углекислоты, чем атмосферный, так как коэфициент рас­
творения кислорода вдвое больше, а коэфициент растворения углекис­
лоты в семь раз больше этого же коэфициента для азота. Так, например, 
при СРС растворенный в воде воздух содержит 34%  кислорода и 66%  
азота против 21 и 79%  соответственно у атмосферного воздуха. При 
повышении температуры растворимость кислорода уменьшается сильнее, 
чем азота, так что при 20э С соотношение кислорода и азота таково же, 
как и для атмосферного воздуха.
С понижением температуры растворимость воздуха в воде растет, 
так, например, 1 мъ воды может при давлении в 760 мм рт. ст. 
поглотить следующие объемы газа в м3:
При
0 10 20 30 50 70 ЮО’С
0,029 0,023 0,019 0,016 0,013 0,012 0,011 м \. приведенных к 0°С 
0,024 0,020 0,018 0,015 0,015 0,015 ш3, при соответствующей
температуре
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1 Ь а п й о И - В б г п з 1е 1п, РЬузИоНзсН-сЬеппзсЬг ТаЬеНеп, ВегНп, ЛиНи» 
ргнщег, 1931.
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Разъедание материалов, наблюдающееся в насосах, может быть 
частично объяснено, как будет показано в § 89а, в некоторых при­
мерах, за счет разности напряжений (электричества) в отдельных точках, 
вызываемой наличием в воде кислот или солей, которые в совокуп­
ности с применяемыми в насосах металлами оказывают кроме чисто 
химического воздействия также и электролитическое.
В. ТЕЧЕНИЕ ИДЕАЛЬНЫХ (НЕВЯЗКИХ) ЖИДКОСТЕЙ
4. ЗАКОН БЕРНУЛЛИ
Каждая реальная жидкость подвержена как трению о стенки каналов, 
так и трению между отдельными своими частицами; несмотря на это, 
мы вначале для упрощения рассмотрим явление течения и д е а л ь н о й  
ж и д к о с т и ,  не обладающей вязкостью, т. е. не подверженной влиянию 
сил трения.
Отсутствие трения исключает все гидравлические потери, которые 
так или иначе обусловлены трением (§ 13 — 16), как, например, потери, 
вызванные изменением направления и изменением сечения. Поэтому 
любое тело (например, лопатка рабочего колеса) двигалось бы в идеаль­
ной жидкости, не испытывая каких-либо сопротивлений. Отсутствие 
вязкости делает невозможным возникновение тангенциальных усилий, 
необходимых для сообщения частицам вращательного движения, т. е. 
образование вихря. Мы имеем таким образом дело с н е з а в и х р е н -  
н ы м, или так называемым п о т е н ц и а л ь н ы м ,  потоком.
Мы будем считать, что рассматриваемое нами течение жидкости- 
установившееся, т. е. траектории отдельных движущихся частиц не изме­
няются во времени и совпадают с так называемыми л и н и я м и  т о к а ,  
касательные к которым имеют одинаковое направление со скоростями 
в соответствующих точках. При этом объем жидкости, протекающей 
через любое сечение в единицу времени, остается постоянным. Это 
приводит к уравнению неразрывности (сплошности):
С} =  Р • с =  сопз!. (1)
Если же скорость с не постоянна по всему сечению Р, то это 
уравнение сохраняет свою силу для струек (трубок тока) бесконечно 
малого сечения. Под трубками тока мы будем понимать поверхность, 
образуемую траекториями, проходящими через замкнутую кривую.
Уравнение Бернулли. Каждая частица воды в потоке обладает 
определенным количеством энергии, состоящим из следующих трех 
частей:
a) Энергия положения. Эта энергия зависит от собственного веса 
рассматриваемой частицы. Если выбрать произвольно какую-либо гори­
зонтальную плоскость за нулевую, то частица с весом О, находящаяся 
на высоте г  над этой плоскостью, обладает по отношению к ней спо­
собностью произвести работу, равную О ■ г.
b) Энергия давления. Также и давление р  имеет возможность 
производить работу, что видно хотя бы из того, что рассматри­
ваемая частица может за счет давления быть поднята на высоту —
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чему будет соответствовать приращение энергии положения О • 4-.
Р ^Длина — обычно называется п ь е з о м е т р и ч е с к о й  в ы с о т о й  (вы-
Т
с о т о й  д а в л е н и я )  ил и  н а п о р о м .
с) Энергия движения. За счет своей скорости с каждая частица 
при отклонении ее траектории вертикально вверх могла бы увеличить
расстояние от нулевой плоскости на длину — (где §  есть ускорение
с*силы земного притяжения), т. е. произвести работу О ■ ~ . Величина 
с2кинетической энергии —-  называется с к о р о с т н ы м  н а п о р о м .
2^
Таким образом полный запас энергии отдельной частицы жидкости 
веса О равняется
Е = 0 г + О ^  +  0 ^ -  =  0  ( г  +  ^- +  ~
7 \  Т
Так как силы трения отсутствуют, то этот запас энергии остается 
неизменным, е с ли т о л ь к о  по  п у т и  ж и д к о с т ь  не о т д а в а л а  
и не  п о л у ч а л а  э н е р г и и .  В этом случае имеет место соот­
ношение
* + -Г+ 2Г -
: СОПЗ). (2)
, Зто уравнение (так называемый закон Бернулли) гласит, что 
в , ' . и д е а л ь н о й  ( н е в я з к о й )  ж и д к о с т и  с у м м а  г е о д е з и ч е ­
с к о й  в ы с о т ы ,  в ы с о т ы  д а в л е н и я  и с к о р о с т н о г о  н а п о р а  
о с т а е т с я  п о с т о я н н о й  д л я  в с е г о  п о т о к а ;  левая часть равен­
ства (2) дает количество энергии в одном килограмме жидкости.
Если дело касается потока, параллельного горизонтальной плоскости, 
то величина г остается неизменной, и уравнение (2) можно переписать 
так: г
р , с2-----н —- =  сопвЕ
Т ' 2^‘
(2а)
В с я к о е  у м е н ь ш е н и е  д а в л е н и я  с о о т в е т с т в у е т  у в е ­
л и ч е н и ю  с к о р о с т и ,  и н а о б о р о т .  В местах низких давлений, 
таким образом-, должна иметь место большая скорость, чем в местах 
давления более высокого.
Уравнением (2), строго говоря, можно пользоваться для одной 
и той же частицы жидкости при ее движении вдоль своей траектории; 
в связи с принятым нами установившимся характером течения жидкости 
это уравнение годится и для каждой струйки в отдельности. Если, 
однако, прибавить еще дополнительное условие, что в рассматриваемом 
канале все частицы жидкости обладали при входе в него одинаковыми 
запасами энергии, то очевидно, что закон Бернулли может быть распро­
странен и на весь объем жидкости. Такой поток, в котором все частицы 
воды обладают одной и той же энергией, обладает кроме целого ряда 
других свойств еще и тем свойством, в доказательство которого мы 
не будем вдаваться, что он н е з а в и х р е н  (т. е. он является потен­
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циальным), т. е. что отдельные бесконечно малые частицы его пере­
мещаются чисто поступательным образом, не вращаясь1.
Как уже указывалось, идеальным жидкостям несвойственны враща­
тельные движения, и таким образом уравнение Бернулли в этом случае 
всегда удовлетворяется.
5. ПОТЕНЦИАЛЬНЫЙ ПОТОК В ПЛОСКОМ КАНАЛЕ
В этом случае линии тока лежат в параллельных плоскостях, причем 
течение в каждой из этих плоскостей совершенно одинаковое.
Мы будем в дальнейшем изучать течение жидкости двумя 'путями. 
С одной стороны, мы будем при помощи аналитических методов опре­
делять давления и скорости в отдельных точках, с другой стороны, 
мы будем строить графическим путем линии тока, совокупность которых 
образует так называемую к а р т и н у  т о к о в  или с к о р о с т н о е  
п о л е ,  дающее чрезвычайно наглядное изображение течения. Для по­
строения скоростного поля мы делим весь поток на отдельные струйки 
таким образом, что через каждую струйку протекает одинаковый объём 
воды в секунду, и наносим на чертеж линии тока, образующие границы 
указанных струек. Чем больше расстояние между отдельными линиями 
тока, тем меньше там скорость и тем больше согласно уравнению (3) 
давление.
Мы можем повысить наглядность указанной картины, если мы 
нанесем на нее еще другое семейство кривых, н о р м а л ь н ы х  к линиям, 
тока. Эти кривые являются в то же время линиями равного потенциала 
(см. раздел д § 5), но не являются линиями постоянного давления или 
постоянной скорости. Нанесение нормальных линий облегчает также 
построение картины токов, так как оно дает направление радиуса 
кривизны линий тока.
Величины скоростей, а также и картины токов не зависят от того, 
происходит ли течение в горизонтальной или наклонной плоскостях, 
так как внутри жидкости влияние силы тяжести отсутствует. Изменяются 
только давления. Для простоты мы примем, что изменение высоты 
положения 2  отдельной частицы на ее пути по каналу незначительно 
по сравнению с изменением напора. Это предположение в случае 
каналов колеса и направляющего аппарата насоса почти всегда выпол­
няется с достаточной точностью, несмотря на то, что, строго говоря, 
оно справедливо лишь для горизонтальных каналов. Таким образом 
пригодно уравнение (2а), которое мы переписываем в следующей 
форме:
р_ I _е!_= л  .
Т ~1~ 2 ^  Т ' Ч (3)
Величины с индексом I относятся к произвольно выбранной нами 
точке канала.
а) Прямолинейные каналы постоянного сечения. Согласно уравне­
нию (1) величина скорости с, а следовательно, и давление р суть величины 
постоянные. Если мы рассматриваем канал прямолинейного сечения, то 
очевидно, что мы получим скоростное поле (картину токов), если мы
1 Ь агаЬ , ЬеЬгЬисЬ Зет НудгоЗупаппк,Ье1р21§ и. ВегИп 1931, немецкий пере­
вод ЕПзе Не11у (готовится русский перевод).
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‘разделим ширину у  канала на столько же одинаковых частей Ду, 
сколько мы хотим иметь отдельных струек, и проведем через получен­
ные точки ряд прямых, парадлельных боковым стенкам канала (фиг. 7).
Ь) Криволинейный канал постоянного сечения и постоянной кри­
визны. Мы будем рассматривать замкнутый канал, представляющий 
собой тело вращения; течение при этом происходит по плоскостям, 
нормальным к оси вращения. Очевидно, что при этом все линии тока 
имеют общий центр кривизны. В связи с криволинейностью траекторий 
отдельных частиц воды начнут действовать 
центробежные силы, которые вызовут 
повышение давления по мере увеличения 
расстояния р от оси вращения (фиг. 8).
Как ясно из уравнения (3), повышение 
давления должно сопровождаться умень­
шением скорости, которая поэтому не 
может уже быть постоянной по всему 
сечению потока.
Вырежем из канала бесконечно малый 
элемент А В С й  при помощи двух плоско­
стей, образующих между собою беско-
/ \ — ,-
А ---->1/л ---->-
Пц У ----**---->-
V> 1 — »■
Фиг. 7. Прямолинейный 
:канал прямоугольного 
сечения.
Фиг. 8. Криволинейный 
канал постоянного сече­
ния и постоянной кри­
визны.
нечно малый угол Фр, л двух цилиндрических поверхностей с радиу­
сами р и р-\- Фр (фиг. 8). Высота этого элемента равняется Ь, а объем, 
если пренебречь бесконечно малыми высших порядков, равняется Ь р Фр Фр,
т. е. масса Фт =  — Ь р йГср Фу, и действующая на выделенный элемент цен-
Ь
тробежная сила
ФС-
С& V
: Фт — — — с2Ь Фу Фр.
Этой центробежной силе соответствует повышение давления на эле­
ментарном отрезке Фр:
^ ___ 'ФС __ ФС
а р ~  Ф/ ~  Ьр сЬ '
■Лс- ар.
§  р
(За)
С другой стороны, первая производная уравнения (3)
1 , , с Фс
~ ф р  4 -  -—  =
Т
О, (ЗЬ)
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так что после исключения из обоих уравнений йр получим
(4)
Проинтегрировав это уравнение и воспользовавшись для определе­
ния постоянной интегрирования тем обстоятельством, что при р =  рх 
имеем с =  с\, получим
где К  является некоторой константой.
Величина рс представляет собой не что иное, как м о м е н т  к о ­
л и ч е с т в а  д в и ж е н и я  ж и д к о с т и  для массы, равной единице. За-
г и п е р б о л е ,  д л я  к о т о р о й  ось  в р а щ е н и я  б у д е т  а с и м п т о ­
т о й  (фиг. 8). Таким образом с уменьшением радиуса р величина ско­
рости с растет чрезвычайно быстро, и на оси она оказалась бы беско­
нечно большой.
Связанное с этим изменение давления может быть подсчитано при 
помощи уравнения (3), если ввести в него скорость с из уравнения (5). 
Если на наружной поверхности Ар =  рх— р, то
Таким образом, как этого и следовало ожидать, давление падает 
с уменьшением радиуса, и при р =  0 оно сделалось бы даже равным 
—оо. Так как по сказанному выше, давление не может стать равным 
нулю и даже не может стать меньше давления насыщенных паров рл 
воды при данной температуре, то при заданном давлении у наружной 
стенки ри начиная с определенного радиуса рш1п (на котором р — рй), 
начинается образование „пустот" — кавитация. Значение ртЬ может 
быть подсчитано при помощи уравнения (6).
рх с
рс == р й  =  К,
т. е.
(5)
кон, выражаемый уравнением (5), называемый 
иногда з а к о н о м  п л о щ а д е й ,  выражает, 
следовательно, то, что при потенциальном дви­
жении идеальной жидкости вокруг общей оси 
момент количества движения для всех линий 
тока есть величина постоянная.
С к о р о с т ь ю  и з м е н я е т с я с о гл а с н о 
э т о м у  з а к о н у  п о  р а в н о с т о р о н н е й
Фиг. 9. Картина 
токов потенци­
ального вихря 
(источника).
Фиг. 10. Деформация перво­
начально квадратного эле­
мента в незавихренном по­
токе.
■ Р1— р =  А р ^ Ч - (6)
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Если мы представим себе идеальную жидкость не испаряющейся 
и способной воспринимать любые растягивающие усилия, т. е. такой, 
что образование в ней „пустот* становится невозможным, то частицы, 
лежащие на оси, должны были бы приобрести вращательное движение 
с бесконечно большой угловой скоростью, иначе говоря, ось предста­
вила бы собой вихревую линию. Поэтому этот вид потока называют 
п о т е н ц и а л ь н ы м  в и х р е м ,  несмотря на то, что за исключением 
упомянутой выше единственной точки поток, невихревой К Картина 
токов дана на фиг. 9. (Эта картина соответствует также и чисто ра­
диальному течению, т. е. течению от источника-точки, если у линий 
токов и нормальных линий переменить роли. Эта перемена ролей между 
эквипотенциальными линиями и линиями тока допустима для всякого 
п л о с к о г о  потенциального потока.)
с) Криволинейный канал переменного сечения. Уравнениями (5) 
и (6) можно пользоваться только тогда, когда траектории всех частиц 
имеют общий центр кривизны. Это имеет место только в исключительных 
случаях, и, например, даже в случае круглых колен этого не наблю­
дается (фиг. 14). Можно видеть, насколько неправильно применение 
уравнения (5) для всех вообще случаев, если рассмотреть, например, 
течение жидкости в сужающемся канале (фиг. 13). В таком канале 
траектории частиц, вообще говоря, криволинейны, за исключением средней 
струйки, радиус которой равен бесконечности и, следовательно, по 
уравнению (5), скорость на которой должна была бы быть равной нулю.
Для того чтобы в канале переменного сечения поток остался по­
добен сам себе во всех плоскостях, параллельных плоскости изгиба, 
изменение сечения должно происходить только за счет изменения раз­
меров, параллельных этой плоскости, т. е. сам канал должен быть огра­
ничен плоскостями, параллельными плоскости изгиба. Однако ниже­
следующие выводы частично применимы также и для каналов произ­
вольного сечения с тем условием, что рассматриваются при этом только 
составляющие скорости, лежащие в плоскости изгиба канала.
Хотя центры кривизны О (фиг. 11) различных линий тока и 
находятся в различных точках, но все же применять уравнение (4) 
можно, если только иметь в виду, что йп в этом случае обозначает рас­
стояние между двумя соседними линиями тока. Линии равного потенциала 
будут в этом случае, вообще говоря, криволинейны, и величина у  
обозначает длину кривой линии ЕА от наружной граничной поверх-
1 Несмотря на то, что линии тока являются кривыми, рассматриваемое тече­
ние является невихревым, т. е. не имеющим вращения. И именно потому, что 
скорость воды на стороне АВ элемента (фиг. 8) меньше, чем на (внутренней)
его стороне Сй на величину—(1с = с —!— [по уравнению (4)], таким образом сто­
роны АО и ВС имеют относительное вращение в направлении, обратном направ-
(1с с „ . . .лению потока с угловой скоростью— — — , т. е. равной, но направленной
обратно угловой скорости двух сторон АВ и СО, в результате чего арифме­
тическая средняя угловых скоростей двух непараллельных сторон, т. е. скорость 
вращения всего элемента, должна быть равна нулю. Таким образом влияние 
кривизны траектории уравновешивается обратным вращением частиц. При 
движении по часовой стрелке (фиг. 9 и 10) квадратный элемент изменил бы 
свою форму, т. е. из квадрата превратился бы в ромб; направление диагона­
лей при этом осталось бы без изменения.
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ности до рассматриваемой точки А. Очевидно, что йу  будет положи­
тельно в том случае, когда переход происходит по направлению 
к центру кривизны. Очевидно также, что следует подставить йр =  — Луг, 
так что уравнение (4) приводится к следующему виду:
М л  аЛ  =  0
р ' с (7)
В это уравнение входят три переменных величины с, у  и р. Возь­
мем определенный интеграл приведенного выражения вдоль рассма­
триваемой эквипотенциальной линии от Е  до А. Обозначим через ско­
рость для точки у — 0, т. е. у наружной поверхности. Тогда получим
у
с — с ^ 0 . (9)
При рассмотрении общего случая нужно в первую очередь опре­
делить значение интеграла, входящего в показатель рассматриваемой 
функции. Это интегрирование можно произвести графическим путем по 
методу, предложенному Флюгелем Е
1 См. также Р1й§е1, Еш пеиез УебаЬгеп бег §гарЫ$сЬеп Ые^гайоп, ап§е- 
м'апсН аиГ 51гбшип§еп и т. д., диссертация. 01бепЬоиг§ 1914 или 2. §ез. ТигЫ- 
пегпуез., 1915, стр. 73.
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Для построения скоростного поля его сперва ориентировочно на­
носят от руки, и таким путем определяют в первом приближении 
значение радиуса кривизны р.
у
„ р й уДалее определяют величину интеграла —  как площади, ограни-
о
ченной кривой величин — (фиг. 12). Так как для любой длины у  вы-
Р
прямленного канала при его ширине Ь протекающее количество жидкости
у
У у №
<3= ^  Ъсс1у=Ьс1 йу, ( 1 0 )
о о
то можно нанести также и кривую— или по принятии еще неизвестной
С 1
постоянной с1 в масштабе — кривую <2 (фиг. 12). Отсюда можно по­
лучить исправленные ширины Ду  трубок тока, если конечную орди­
нату ВО, представляющую собой общее количество протекающей жид­
кости, 'разделить на столько же частей, сколько имеется трубок тока, 
а точки деления перенести на кривую <3. Подобные расчеты проводят 
и для других нормальных линий, повторяя их до тех пор, пока не пре­
кратятся сколько-нибудь значительные изменения в очертании линий тока.
Картину токов (поле скоростей) можно также получить, определяя 
сперва постоянную сг из того условия, что ордината ВО  соответствует 
полному количеству протекающей жидкости, а затем используя урав­
нение (9), причем величина показателя степени может быть получена 
из вышеприведенных расчетов.
Исследование упрощается, если нанести величины С? и с в логариф­
мическом масштабе, при этом определение величины показателя сте­
пени упрощается *. Можно точно так же проверить правильность полу­
ченных линий с, исходя из того, что их подкасательные равны соот­
ветствующим радиусам кривизны 2, что видно из уравнения (9) при полу­
чении выражения с:((1с[<1у). Если например, ра и р, суть радиусы кри­
визны стенок у конца рассматриваемой нормальной линии, то на 
фиг. 12 должно быть
А А ' =  ра, Ш = ?г
Для проверки правильности построения поля скоростей можно еще 
воспользоваться одним, чрезвычайно важным, его свойством: скорост­
ное поле плоского потока разбивается линиями тока и эквипотен­
циальными кривыми на бесконечно малые подобные прямоугольники 3. 
Докажем это положение для одного частного случая, также рассмот­
ренного выше, а именно для канала прямоугольного сечения и постоян-
1 Метод развит и упрощен еще более С1 о з I е гй а И е п’о м в 2. ап§е\у. 
Ма1Ь. МесЬ., т. 6 (1926), стр. 62.
2 Ва ие г з { е 1 б ,  01е КопзРикИоп бег Ргапс1з-5с11аи1е1 паск бег ЬогепгзсЬеп 
ТигЪшепШеопе ипб Пне Е1§епзс11а11еп, 2. У01, 1912, стр. 2046.
3 К. V. М1зез ,  ТЬеопе бег ХУаззеггЗбег, Ье1р2щ 1908; далее Кар1 ап, 0:е 
гч’е!б1гпепзюпа1е ТигЫпепШеоНе и т. д. 2. §ез. ТигЫпеп\мез., 1912, стр. 533.
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ной ширины (в направлении, нормальном плоскости изгиба), т. е. для 
случая течения воды между двумя параллельными плоскостями.
Фиг. 12. Вспомогательная диаграмма для 
картины токов фиг. 11.
П о д о б и е  б е с к о н е ч н о  м а л ы х  э л е м е н т о в  к а р т и н ы  
т о к о в  п л о с к о г о  п о т о к а 1.
Так как расход жидкости между любыми двумя линиями тока Д<3 
остается постоянным, то расстояние между ними может быть определено 
из уравнения неразрывности:
Д_у • с — —~  =  сопз!. (11)
При достаточной малости величины Ду можно воспользоваться урав­
нением (5), т. е. принять, что центры кривизны отдельных линий тока 
в рассматриваемом сечении совпадут. Рассмотрим явление вдоль произ­
вольной линии равного потенциала ОН (фиг. 11), обозначим скорости 
в точках пересечения линии ОН с двумя последовательными линиями 
тока через с' и с", соответствующие радиусы кривизны — через р' и р".
По уравнению (5)
р'с' =  р"с". (11а)
Умножим обе части этого равенства на величину угла Дэ для при­
мыкающего криволинейного четырехугольника скоростного поля.
Получим
г/Аъс' =  р"А ус",
или, так как
г/Д-р =  Ах', г/'А'р =  Ах" 
у Ах' • с' =  Ах" • с".
Для струйки между последующими линиями тока получим 
Ах" • с" =  Ах'" • с"' и т. д.
Отсюда следует, что вообще для всего скоростного поля
Ддг-с — сопз!. (12)
Из равенств (11) и (12) следует равенство
— ■ — сопз!. ( ^ )
1 См. цитировавшуюся выше работу ЛШез’а.
Таким образом э л е м е н т а р н ы е  п л о щ а д к и ,  л е ж а щ и е  м е ж д у  
д в у м я  с о с е д н и м и  л и н и я м и т о к а  и с о с е д н и м и  л и н и я м и  
р а в н о г о  п о т е н ц и а л а ,  о б р а з у ю т  п р я м о у г о л ь н и к и  с п о ­
с т о я н н ы м  с о о т н о ш е н и е м  с т о р о н ,  при условии достаточной 
малости этих прямоугольников. Если какой-либо из этих прямоуголь­
ников будет квадратом, то и все прямоугольники всей системы тоже 
будут квадратами.
Из этого закона непосредственно следует, что поток в криволи­
нейном канале подобен в своих бесконечно малых элементах потоку 
в прямолинейном канале; иначе говоря, поток в криволинейном канале 
есть к о н ф о р м н о е  о т о б р а ж е н и е  прямолинейного потока.
Т а к и м  о б р а з о м  к а р т и н а  л ю б о г о  п л о с к о г о  п о т о к а  мо ­
ж е т  б ы т ь  в ы в е д е н а  из  к а к о г о - л и б о  д р у г о г о  и з в е с т н о г о  
н а м  п л о с к о г о  п о т о к а  п о м о щ ь ю  м а т е м а т и ч е с к и х  м е т о ­
д о в 1 к о н ф о р м н о г о  о т о б р а ж е н и я .
Квадраты удобнее всяких других прямоугольников при построении 
скоростного поля, так как чрезвычайно удобно вести построение при 
помощи окружностей, вписанных (фиг. 14) в соответствующие квад­
раты. Кроме того, при квадратных элементах поля диагонали образуют 
между собой прямые углы.
Для практических целей приведенный после уравнения (9) способ 
предпочтительнее, так как в этом случае криволинейные четырехуголь­
ники не должны выбираться такими малыми, как то предусматривается 
законом подобия. П о л у ч а е м а я  с е т к а ,  п о н я т н о ,  не и з м е ­
н и т с я ,  е с л и  н о р м а л ь н ы е  л и н и и  и л и н и и  т о к а  п о м е н я т ь  
р о л я м и .
Кроме описанных графических способов для определения картины 
токов идеальной жидкости применим также и экспериментальный метод. 
Движение действительной жидкости из-за влияния вязкости, разобран­
ного в главе С, совершенно отлично от движения идеальной, но в на­
чале движения можно получить желаемую картину идеального потока. 
Кроме того, действительную картину потенциального потока можно 
осуществить, пользуясь аналогией между потенциальным потоком и 
потоком с весьма большим сопротивлением трения по Хиль-Шоу2. 
Такой поток получается при протекании жидкости между двумя очень 
близко расположенными параллельными стеклянными пластинками. Способ 
мембраны, предложенный Прандтлем и Кухарским (РгапсШ ипб КисЬагзк!) 
также дает возможность построения картины токов (см. § 40, пункт Ь). 
При этом способе вдоль обоих краев канала накладывают тонкую рези­
новую пленку (мембрану), затем приподнимают один из ее краев 
параллельно самому себе на определенную высоту перпендикулярно 
плоскости чертежа. Линии пересечения получившейся поверхности с пло-
2 8  В. Течение идеальных (невязких) жидкостей
1 Р Пс к е ,  Апа1}гйзс11-Рипкбопеп1Ьеогеб5с11е Уог1езип§еп, Ье1р2ф 1900; 
\У. МйПег ,  Ма{етаНзсНе 51гбтип§з1е11ге, ВегНп,ЛиНиз5рпп^ег, 1928; \У. Каи1- 
т  а п п, НускотесЬатк, т. 1, ВегНп, ЛиПиз Зргш§;ег, 1931; К о 1Н е, О 11 е п- 
Йог!, РоНПча из е п ,  РипкНопепШеопе ипс! Птге Ап\уепйип§ 1п Йег Тескшк, 
ВегНп, ЙиНиз 5рпп§ег, 1931; НйКе, 26 нем. изд., т. I, стр. 365.
2 Н е 1 е-8 Н а \ч., Тгапз. 1пз1п. Хауа1 АгсЫН, т. 11 (1899); 2. \Ш1,1898, стр. 1387; 
картины токов даны у Р г а з П,  ТесЬшзсИе Нуйгойупаппк, стр. 265и след. ВегНп, 
Ли1шз 5ргш§ег, 1926. Фирма ЗртсПег & Ноуег, ОбШп^еп изготовляет аппара­
туру для опытов по Не1е-5Ьа\\\
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скостями, параллельными плоскости чертежа, и будут линиями тока. 
Также по Д. Тома 1 (Б. ТЬоша) картину токов может дать изучение тече­
ния электрического тока в тонких пластинках. Этот метод дает возмож­
ность взаимозаменять линии тока и нормальные линии.
Экспериментальные методы, главным образом, хороши для демонстра­
ционных целей. Для конструкторов более подходят графические методы.
Чрезвычайно важно то обстоятельство, что различные потоки можно 
н а к л а д ы в а т ь  друг на друга и получать новые сложные потоки. 
При этом скорости складываются геометрически. Этот способ является 
общим и применим как к пространственным, так и к вихревым пото­
кам2. Результирующий поток получается (при плоскопараллельных 
течениях) проведением (соответствующе направленных) диагоналей криво­
линейных четырехугольников, образованных линиями токов.
й) Потенциал скорости Ф и функция тока Ч1-. По'аналогии с потенциалом 
силы можно ввести представление и о потенциале скорости, который опреде­
ляется соотношениями
_  ЭФ _  дф 
Сх~ Ъ х ; сУ ~"ду’ (14)
где сх и су — компоненты скорости с в направлениях х  и у. Если принять, 
как и ранее, за направление дг направление линий тока, а за направление у  — 
направление нормали, то сх =  с и су =  0. В направлении нормали величина Ф
дФдолжна оставаться постоянной, так как по уравнению (14) , =  Оидг постоянно.
Эго приводит к тому, что падение потенциала с1Ф между двумя соседними 
нормальными линиями постоянно:
йФ =  с ах =  сопз! (15)
Это имеет место по уравнению (12) при н е в и х р е в о м  д в и ж е н и и  
Оба уравнения (14) удовлетворяются невихревым движением. В данном случае 
мы имеем наличие потенциала скорости3, и вдоль нормальной линии величина 
этого потенциала постоянна. Так как только незавихренный поток обладает 
потенциалом скорости, то такой п о т о к  н а з ы в а ю т  п о т е н ц и а л ь н ы м .
Так как величина йФ в уравнении (15) постоянна, то для конечного рас­
стояния между нормалями
х
{ с 4 х  =  Дф =  сопзЕ (16)
о
Интеграл левой части этого уравнения называется л и н е й н ы м  и н т е ­
г р а л о м  с к о р о с т и .  Эта величина в дальнейшем будет использована при 
установлении понятия о циркуляции. О на в ы р а ж а е т  по у р а в н е ­
н и ю (16) р а з н о с т ь  п о т е н ц и а л о в  м е ж д у  д в у м я  н о р м а л я м и .
Подобным же образом л и н и и  т о к а  могут считаться за линии постоян­
ного значения функции тока ЧГ, так как они ограничивают течение определен­
ного секундного количества жидкости ф = Ц гй. Функция тока дает количество 
жидкости, протекающей в потоке толщиной Ь =  1 между выбранной точкой 
и линией тока. Она имеет размерность потенциала скорости Ф. Из уравне­
ния (11) следует
с = ~ -  (17)_______ _ с/у 4 '
1 2. У01, 1911, стр. 2007; РогзсЬ§. 1п§.-\Уез., т. 2 (1931); тетр. 10, стр. 370.
2 Это следует из линейной формы уравнения неразрывности, применяемого 
в гидродинамике:
да , дг>_ _  
дх +  ду +  дг ~~ ’
где и, V и ю — составляющие скорости в данной точке в направлениях г, у  и г.
3 Это можно считать давлением удара (см. Р г а п й 1:1-Т 1 е 1 э' е п з, т. 1, 
-стр. 141, ВегНи, Мшз 5рпп§ег, 1929; русский перевод— стр. 138).
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„у =  — которая подобна уравнениям (14).
Это уравнение, очевидно, пригодно в противоположность уравнению (14) 
для всякого потока как вихревого, так и невихревого. Оно может быть напи-
дШсано также и в форме сх =  и с
Функции Ф и ?  можно объединить в так называемый „ к о м п л е к с н ы й  
п о т е н ц и а л "  /г(2) = Ф  +  гФ', который представляет функцию о д н о й  ком­
плексной переменной г и при применении конформного отображения играет 
большую роль (см. примечание 3, стр. 364). В этом случае
йР
йг =  с~
6. ОСНОВНЫЕ КАРТИНЫ т о к о в  д л я  ПЛОСКОГО ПОТОКА
На фиг. 13 показана картина токов (скоростное поле) для п л о с ­
к о г о  к а н а л а  п е р е м е н н о й  ш и р и н ы 1. Пунктиром нанесены
Фиг. 13. Свободное течение в прямом канале переменной ширины.
кривые равных скоростей (изотахи), которые будут в то же время и 
линиями постоянного давления (изобарами). Из фигуры непосредственно 
видно, что широко распространенное убеждение в том, что давления и 
скорости распределены по сечениям канала равномерно, несправедливо 
даже для того случая, когда ось канала прямолинейна. Неравномерность 
особенно велика вблизи сильно искривленных участков стенок.
При наличии в канале в ы с т у п а  с острой кромкой нескольким 
линиям тока пришлось бы сойтись в общую точку, что соответство­
вало бы возникновению бесконечно больших скоростей; это же видно 
и из уравнения (11а) при р7 =  0 .
На фиг- 14 показано колено прямоугольного сечения, п р и м ы ­
к а ю щ е е  с о б е и х  с т о р о н  к п р я м о л и н е й н ы м  к а н а л а м .  
Если рассматривать отдельно прямолинейный участок, то для него 
расстояние между линиями тока должно быть постоянным; для криво­
линейного же участка канала расстояние между линиями тока не может 
быть постоянным ввиду изменения скорости по сечению. Поэтому 
в месте стыка обоих каналов линии тока должны были бы иметь
1 Заимствовано у Н о с Ь з с Ы Ы ,  УегзисНе йЬег (Не 51гбтип§5Уог§ап§;с т  
етейеИеп ипб уегеп§1еп Капакп, РогзсЬип§5агЬ. 1п5рЛУез., тетр. 114, стр. 35.
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ф о р м  у  
у ч а с т-
Фиг. 14. Свободное течение 
в колене прямоугольного се­
чения.
разрыв х  непрерывности; это, очевидно, невозможно, и следовательно^ 
уже в прямолинейном канале, на некотором расстоянии до и после 
колена, линии тока несколько изгибаются.
Таким образом в с я к о е  к о л е н о  д о л ж н о  в л и я т ь  на 
л и н и й  т о к а  в п р и м ы к а ю щ и х  п р я м о л и н е й н ы х  
к ах. Точный метематический анализ явле­
ния показывает, что это влияние должно 
прекратиться только в бесконечности.
Практически, однако, этим влиянием мож­
но пренебречь на весьма небольшом рас­
стоянии от изогнутой части канала. Для 
нас это обстоятельство чрезвычайно суще­
ственно: оно позволяет ожидать, что и у 
входа и выхода п р и п рот е к а н и и  ч е ­
р е з  к а н а л  м е ж д у  л о п а т к а м и ,  по ­
т о к  в с р е д н е й  е г о  ч а с т и  не п р и ­
м е т  н а п р а в л е н и я  в х о д н ы х  и вы­
х о д н ы х  у ч а с т к о в  л о п а т к и ,  а п р о ­
т е ч е т  т а к и м  о б р а з о м ,  ч т о  с р е д ­
ний у г о л  о т к л о н е н и я  н е с к о л ь ­
ко у м е н ь ш и т с я .  __
Из этого же рассуждения следует, что при построении какого-либо 
скоростного поля обязательно должны быть приняты во внимание и
примыкающие к нему части 
потока.
Чрезвычайно важным для 
нас является частный случай 
ц е н т р а л ь н о г о  плоского- 
потока или в и х р е в о г о  
и с т о ч н и к а  (фиг. 15); та­
кой поток представляет со­
бой сложение потенциаль­
ного осевого вихря с ра­
диальным течением, т. е. 
с источником на той же оси. 
Такой поток наблюдается за 
наружной окружностью ра­
ботающего колеса насоса, из- 
которого вода вытекает с 
некоторой постоянной ради­
альной и касательной скоро­
стями и течет дальше между 
параллельными стенками.
Можно показать, что для 
такого потока угол наклона ос 
линий тока к окружностям концентричным с начальной окружностью, 
есть величина постоянная. Очевидно, что это же имеет место и для 
эквипотенциальных линий; иначе говоря, оба семейства кривых — лога­
рифмические спирали. Вытекает это из следующих простых рассуждений.
Обозначим через ст радиальную составляющую скорости с, соответ­
ствующую данному расходу С} источника, через си — окружную состя-
Фиг. 15. Вихревой источник между параллель­
ными стенками.
32
вляющую последней в рассматриваемой точке с радиусом х  и через 
Ь — ширину канала. С одной стороны,
<2 =  2 тсхЬс„ ст =  2Т х Ь ‘
С другой стороны, мы можем, исходя из закона площадей (5), напи­
сать следующее равенство:
К
°к х  ’
и следовательно,
‘г г , = " С = г а = С 0 ”5‘- ' (18>
Очевидно, что момент количества движения абсолютной результи­
рующей скорости с также будет величиной постоянной.
7. ПОТЕНЦИАЛЬНОЕ ТЕЧЕНИЕ ЧЕРЕЗ ПОЛОСТЬ ВРАЩЕНИЯ
В этом случае и давления и скорости вдоль каждой конаксиальной 
(соосной) окружности будут одинаковыми. Обычно такой поток принято
изображать, проецируя его (по окружностям) 
на плоскость, проходящую через ось вра­
щения (т. е. меридиональную плоскость), при 
этом на чертеже находят отражение только 
меридиональные составляющие скорости ст, 
т. е. скорости, лежащие в указанной мери­
диональной плоскости, тогда как тангенци­
альные (окружные) составляющие скорости си 
на чертеже не могут быть изображены.
а) Поток без тангенциальных состав­
ляющих скоростей си (закручивания). Рас­
смотрим в плоскости продольного разреза 
бесконечно малый элемент АВСО  (фиг. 16 
и 17), которому соответствует кольцевое 
пространство выделенного сечения. В связи 
с кривизной траектории появляются центро­
бежные силы, вызывающие падение давле­
ния по направлению к центру кривизны. При 
обозначениях, приведенных на фиг. 16, пло­
щадь сечения кольца
<7/ =  <1х ■ йу =  р йЬ • с1у,
и поэтому центробежные силы, приходящиеся на единицу длины, при 
условии, что скорости в рассматриваемом месте равняются ст, опре­
делятся из равенства
ас =  3 -  • й !  • ^  =  -1  . . Лу . с а.
в  р в
Этому соответствует повышение давления на длине с1у нормальной линии
ас ас у с 2
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Фиг. 16 и 17. Меридиональ­
ное сечение незавихренного 
потока в полости, предста­
вляющей собой тело вра-
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Перед правой частью равенства следует поставить знак минус, если мы 
будем считать у  положительным по направлению к центру кривизны, 
или в направлении, обратном йС, что будет соответствовать ранее 
принятым обозначениям.
Объединив это равенство с производной от уравнения количества 
энергии:
-  ар +  с-т ' йСт =  о, т е
соответствующей уравнению (ЗЬ) § 5, мы получим диференциальное 
уравнение
Ау
Р
Ас„ (19)
совпадающее с ранее выведенным уравнением (7) для плоского потока. 
Отсюда следует, что и для этого случая может быть применено ранее 
выведенное уравнение для определения скорости, а именно
(19а)
Индекс I относится снова к той поверхности канала, от которой начи­
нается отсчет у, т. е. от поверхности канала, лежащей дальше от центра 
кривизны. При помощи полученного значения скорости можно опре­
делить также и величину давления, воспользовавшись уравнением (3) § 5.
При в ы ч е р ч и в а н и и  с к о р о с т н о г о  п о л я  (картины токов) 
нельзя, однако, пользоваться теми правилами, которыми пользовались 
при построении скоростного поля в плоском потоке, так как равенство 
расходов через отдельные струйки приводит, ибо
А(2 — 2%гАуст,
к следующему уравнению неразрывности, заменяющему уравнение (11)
г Ау ст =  сопз(. (20)
Так как, с другой стороны, уравнение (12) остается в силе, то для 
каждого из криволинейных прямоугольников скоростного поля
Ал:
------ =  Г  ■ С0П51.
Ау (21)
Таким образом л и н и и  т о к а  и н о р м а л ь н ы е  л и н и и  о б р а ­
з у ю т  в м е р и д и о н а л ь н о й  п л о с к о с т и  п р я м о у г о л ь н и к и  
с о т н о ш е н и е м  с т о р о н ,  п р о п о р ц и о н а л ь н ы м  их р а с с т о я ­
н и ю до  ос и  в р а щ е н и я .  Таким образом закон подобия криволи­
нейных прямоугольников, выведенный для плоского потока, не имеет 
более места; скорее можно сказать, что линии тока располагаются 
по мере увеличения их расстояния от оси вращения теснее, как это 
указано на фиг. 16 (приведенный чертеж соответствует рабочему 
колесу с примыкающими к нему всасывающим и нагнетательным про­
странствами, рассматриваемому в § 88).
3 Зак. 4077. — Центробежные и пропеллерные насосы.
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Вычерчивание картины токов проводят теми же методами, которые 
были приведены выше (в § 5 п. с) при построении для плоского потока. 
Правда, уравнение (21) не приносит более той пользы, которую при­
носил закон подобия *. Вместо уравнения (9) приходится пользоваться 
уравнением (19а), а вместо уравнения (10) — равенством
у
Г *>_
V - У  9 Р
<2= /  2^ гстаУ =  ^ ст1 1  ге 0 ау, (22)
о о
в котором величина г меняется в зависимости от изменения величины у .
Подкасательные к кривой ст и в этом случае равняются радиусу 
кривизны р. Применение чисто опытных методов построения скоростного 
поля возможно в рассматриваемом случае так же, как и в случае 
построения плоского скоростного поля, но мало целесообразно2.
Ь) Поток, имеющий тангенциальные составляющие скорости си. 
Если кроме только что рассмотренных чисто меридиональных скоростей 
потока имеется еще вращение вокруг оси, то такой поток можно 
рассматривать как образованный наложением на первоначальное мери­
диональное течение дополнительного вращательного течения; скорости 
при этом складываются векториально, а давления— алгебраически3. 
Поскольку для меридиональных скоростей, которые в данном случае 
являются только составляющими полной скорости, _ вообще ничего 
не меняется, к проекции потока на меридиональную плоскость приме­
нимы все вышесделанные выводы.
Очевидно, что количество энергии в суммарном потоке будет только 
з том случае постоянно для всех точек (т. е. будет удовлетворять 
уравнению Бернулли), когда вращательное течение, присоединяемое 
к незавихренному меридиональному потоку, также будет невихревым; 
отсюда следует, что и для вращательного течения закон площадей 
также должен иметь место. Если си есть тангенциальная составляющая 
скорости на радиусе г (скорость закручивания), то, следовательно, 
должно иметь место равенство
с,У =  К. (23)
Из этого равенства определяются величины си, и далее при помощи 
уравнения Бернулли мы можем определить величины давлений.
Здесь так же как и раньше при уменьшении г скорости си могут 
недопустимо возрасти, в связи с чем может произойти чрезмерное 
падение давления. Таким образом при протекании воды через полости 
вращения (например трубы) требуется либо не допустить ее вращения, 
либо не допустить потока до оси путем установки на оси твердой 
втулки (стержня).
1 См. также Вг оз г ко ,  2. УБ1, 1913, стр. 679.
2 Н. ОегЪег ,  ЕхрептегйеПе Мейюйеп гиг ЕггшШигщ уоп ЗЦотип^зЬМеп?, 
ЕзсРег У/узз МНЕ, 1923, № 6, стр. 171 и след, с добавлением А с к е г е !  Опи­
санный здесь способ имеет тот недостаток, что получаются не линии тока, 
а нормальные линии, роль которых при пространственных потоках не может 
быть поменена с ролью линии тока. I
3 Р га 8 11, 5сЬ\уе1г., Ваиг1§., 1903, стр. 283.
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Протекание через цилиндрический канал постоянного радиуса, 
внутри которого на осевой поток, движущийся с постоянной соответ­
ствующей расходу скоростью ст, накладывается вращательное течение, 
будет происходить по абсолютным траекториям в виде винтовых линий 
с переменным шагом, причем угол наклона траекторий должен умень­
шаться к оси до нуля, благодаря тангенциальным скоростям, теорети­
чески бесконечно возрастающим при приближении к оси.
С. ТЕЧЕНИЕ РЕАЛЬНЫХ ЖИДКОСТЕЙ
8. в я з к о с т ь  ЖИДКОСТЕЙ
Рассмотрим влияние сил трения на течение реальной жидкости. 
Силы трения действуют благодаря наличию вязкости, которой обладают 
все без исключения жидкости, хотя для некоторых жидкостей величина 
бязкости  и очень мала. Силы вязкости противодействуют относитель­
ному смещению двух поверхностей 1 и 2 (фиг. 18), находящихся на 
расстоянии Ду  одна от другой: благодаря силам 
вязкости при таком относительном смещении 
на обеих поверхностях появятся касательные 
напряжения, изменяющие самую структуру ско­
ростного поля.
Выделим в жидкости параллелепипед АВСО 
так, чтобы площади каждой из его граней, 
лежащие на поверхностях тока /  и 2, равнялись 
1 см'2. В этом случае касательные усилия, действующие на поверхности 
А В  и СО, являются в то же время и касательными напряжениями т. 
Эти касательные напряжения прямо пропорциональны разности скоро­
стей Дг/ поверхностей 1 и 2 и обратно пропорциональны расстоя­
нию Ду  между ними, так что
А у’
*
с о Г
Фиг. 18.
( 1 )
Очевидно, что коэфициент г\ представляет собой то напряжение, 
которое появляется при разности скоростей Дг> =  1 см\сек и на рас­
стоянии Ду =  1 см. Величина этого козфициента называется „в я з-
,, сила • времяк о с т ью жидкостей. Размерность вязкости: или в системе
длина'2
кг, м, сек, вязкость выражается в кг • м~~ - сек. Величину г\ часто дают 
и в дин • см~'2 • сек. При этом значение г\, выраженного в дин • см~2 • сек
_ 2 981 000 _0
оольше т], выраженного в кг • м ■ сек, в —— =  98,1 раз. На
практике удобнее пользоваться величиной, называемой к и н е м а т и ч е ­
с к о й  в я з к о с т ь ю ,  равной отношению вязкости т) к плотности
"48
_ 1 . 
8  '
( 2)
Размерность кинематической вязкости будет, очевидно, равняться
длина'2 ... ,
--------- . (Мы уже указывали, что т] =  г при Ди =  1 см/сек и Ду =  1 см.время
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Если при этом еще объем частицы равен 1 см8, то ускорение частицы
-  (IV 71
под влиянием сил вязкости будет, очевидно, равно —  == =
=  V. —  В. П .) Это последнее представление отличается высокой нагляд­
ностью, так как изменения в скоростях, вызванные касательными уси­
лиями, обратно пропор­
циональны массам.
И вязкость т] и кине­
матическая вязкость V име­
ют для различных жидко­
стей различные значения, 
зависящие от темпера­
туры и от давления. Для 
капельных жидкостей вли­
яние давления ничтожно 
мало, и поэтому обычно 
учитывают только влияние 
изменения температуры. 
На фиг. 19 1 приведены 
значения кинематической 
вязкости V в см?\сек для 
воды, масла (сурепного) 
и воздуха в зависимости 
от температуры.
Отметим, что для воз­
духа значение кинемати­
ческой вязкости меняется обратно пропорционально изменению да­
вления.
Вязкость в градусах Энглера Е  определяется при помощи вискози­
метра Энглера. При этом связь между величинами кинематической 
вязкости V (в м^/сек) и градусами Энглера определяется при помощи 
приближенной формулы Уббелоде 2:
10^ =  7,32 Д — М 1 .  (3)
Е
9. ЗАКОН ПОДОБИЯ РЕЙНОЛЬДСА. ТЕОРИЯ ПОГРАНИЧНОГО
СЛОЯ ПРАНДТЛЯ
При течении реальных жидкостей не только массовые силы являются 
силами, обусловливающими изменение давления, как то имеет место 
при течении идеальных жидкостей, но также и силы вязкости, которые 
оказывают большее или меньшее влияние на картину течения. Чем 
сильнее влияние сил вязкости, тем более отличается поток вязкой 
жидкости от потока идеальной жидкости. Характеризующим поток 
является, следовательно, соотношение массовых сил и сил вязкости. 
Если рассматривать какое-либо определенное состояние течения, напри­
мер протекание через трубу диаметром й. (или обтекание тела), то при
1 Заимствовано из В 1 а з 1 и з, РогзсЬ.-АгЬ. 1п§.-1Уез., тетр. 131.
2 11ЬЬе1о1к1е, ТаЬеИеп хит Еп§1егзсЬеп УЪкозшеЩг, 2 изд., Ье1ргщ 1918, 
или НШе, 26 нем. изд.. т 1, стр. 354
стг/зек
Фиг. 19. Кинематическая вязкость у в см2/сек 
для воды, репейного сурепного масла и воздуха 
при давлении 1 кг/см2.
9. Закон подобия Рейнольдса. Теория пограничного слоя Прандтля 37
различных значениях диаметра мы получим п о д о б н ы е  п о т о к и  
в том случае, если указанное выше соотношение будет сохранено. 
Обозначим через с какую-либо скорость (при течении в трубах — обычно 
среднюю скорость, т. е. расход воды, деленный на площадь поперечного 
сечения), тогда в случае подобных потоков массовые силы изменяются
тпропорционально скоростному напору, т. е. - с2, а силы вязкости —
Дц с
по уравнению (1) пропорционально т] ,т. е. пропорционально т) — , так
Д-п
как при подобных потоках величина —  прямо пропорциональна ско­
рости с и обратно пропорциональна линейному размеру й. Отношение 
обеих сил будет
Не- 8
ей
п г
са
V (4)
Этот коэфициент —  называется ч и с л о м  Р е й н о л ь д с а ,  так как
впервые его значение было выявлено Осборном Рейнольдсомх. Число 
Рейнольдса—-величина безразмерная. При течении в канале произволь­
ной формы, так же как и при обтекании любых тел, з а  в е л и ч и н у  й  
у р а в н е н и я  (4) м о ж н о  п р и н я т ь  л ю б о й  л и н е й н ы й  р а з м е р  
к а н а л а  и л и  тела .
Д л я  в п о л н е  г е о м е т р и ч е с к и  п о д о б н ы х  те л  ( п р и  
к о т о р ы х  п о д о б н ы  т а к ж е  и п о в е р х н о с т и )  и дл я  о д и н а ­
к о в ы х  ч и с е л  Р е й н о л ь д с а  к а р т и н ы  т о к о в  в о  в с е х  с в о и х  
ч а с т я х  п о д о б н ы .  При этом видно, что род жидкости (капельная 
или газообразная) не имеет никакого значения.
Закон подобия позволяет установить важные законы для г и д р а ­
в л и ч е с к и х  с о п р о т и в л е н и й .  В то время как при течении иде­
альных жидкостей никакая форма канала не может вызвать потери 
энергии, при наличии вязкости появляются сопротивления либо за счет 
прилипания жидкости к стенкам (сопротивления трения), либо за счет 
того, что тангенциальные силы вызывают появление вращательных 
движений или вихрей, причем энергия, израсходованная на их создание, 
черпается из запаса энергии жидкости. Многие технически важные 
жидкости, например, вода и воздух, имеют столь малую вязкость, что 
вдали от стенок эти жидкости ведут себя почти как идеальные. 
Ограничение потока стенками вызывает, как указано Прандтлем 2, поя­
вление п о г р а н и ч н о г о  с л о я ,  в котором скорость движения жид­
кости понижается с величины, соответствующей невязкому движению, 
до нуля. Этот пограничный слой не лишен вихрей и поэтому там, где 
он расширяется, части этого слоя попадают в вице „ ч у ж е р о д н ы х
1 К е у п о 1 б з  О., 5с1. Рар. Виг. 51апс1., т. 2, стр. 5; РЫ1. Тгапз. Коу. 5ос. 
Ьоп<1., т. 174 (1883) стр. 935; т. 186 (1895), стр. 123.
2 Р г а п с Ш ,  УегЬ. б. 3. 1П{егп. МаШ.-Уег. Не1'бе1Ьег§ 1905, Ье1р21§, или 
Ргап<Н1- Ве1г ,  \бег АЬЬапй1ип§еп гиг Нубгобупапнк ипб Аегобупагшк, 
ОШ т§еп 1927.
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)
т е л “ (вихрей) в свободную жидкость и в некоторых случаях совер­
шенно изменяют вид течения и во всех случаях поглощают энергию.
Для подобных потоков, с одинаковыми числами Рейнольдса, потеря 
энергии, отнесенная к 1 кг жидкости, т. е. величина сопротивления, 
выраженная в метрах столба самой жидкости, пропорциональна ско­
ростному напору:
Н
2^
(5)
О т с ю д а  с л е д у е т ,  ч т о  д л я  п о д о б н ы х  ф о р м  к а н а л о в  
в е л и ч и н а  к о э ф и ц и е н т о в  С я в л я е т с я  ф у н к ц и е й  ч и с л а  
Р е й н о л ь д с а .
Правильность закона подобия подтверждена большим количеством 
опытов *. Ему подчиняется всякий процесс течения, поскольку силы 
тяжести (как, например, при волновом движении) не играют в нем большой 
роли и не имеется никаких изменений состояния жидкости, как, 
например, местного парообразования (кавитация). При помощи закона 
подобия становится возможным переносить результаты испытания 
модели машин, например, рабочих колес, на натуру, независимо от того, 
производились ли опыты с водой или воздухом. Закон подобия помо­
гает правильно систематизировать результаты опытов и правильно 
ставить последние.
10. ТЕЧЕНИЕ ПО ТРУБАМ
Для более ясного представления закона подобия рассмотрим про­
стейший случай течения, технически весьма важный, а именно течение 
по трубопроводу.
В цилиндрической трубе диаметра /I в случае установившегося дви­
жения потери на трение будут по всей длине ее одинаковы. Тогда 
коэфициент С уравнения (5) пропорционален длине I и обратно про­
порционален диаметру с1, т. е. сопротивление трения
/ с2
( 6)
где X есть функция числа Рейнольдса, а с — средняя скорость, т. е. 
частное от деления расхода жидкости на площадь поперечного сечения. 
Далее мы можем считать давление во всех точках поперечного сечения 
одинаковым, так как линии тока идут параллельно оси трубы, и сле­
довательно, отсутствуют массовые силы, действующие поперек потока.
а) Малые числа Рейнольдса. Ламинарное или струйное течение. 
Этот вид течения, называемый иногда также р е ж и м о м  П у а з е й л я 2, 
отличается тем, что преобладающее влияние имеют силы вязкости, 
в то время как массовые силы настолько малы, что их влиянием можно 
пренебречь. Для того чтобы выяснить распределение скоростей по 
сечению трубы, перепишем уравнение (1) в следующем виде:
(7)
1 IV 1 е и - Н а г т  8, НапйЬисЬ бег ЕхрептеШа1рЬу51к, т. 4, часть 2. Статьи 
М и й г а у  и. 8 с М1 1 е г .
2 V/ 1 е н-Н а г т  з, НапсШисЬ йег РИузП-с, т. 4, часть I, стр. 28.
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т. е. мы рассматриваем бесконечно малые значения Ду =  йг и отмечаем 
знаком минус, что скорость убывает по направлению к периферии.
Если мы выделим в потоке круглый, соосный трубе цилиндр 
(фиг. 20) радиуса г и длины /  (в м), то на его основание действует 
разность давления ~{НГ, т. е. сила тсг2^ Нг, а на его боковую поверхность — 
тангенциальная сила т • 2тс/-/.
Так как обе силы равны, то
(8)
и следовательно, тангенциальные напряжения растут пропорционально 
расстоянию г от оси, как у круглой, равномерно нагруженной пла­
стинки.
Приравнивая уравнение (7) и (8), по­
лучаем
(IV - х • йг
2/т]
гйг - 2 /V
гс1г,
а после интегрирования от г =  г до г —
получаем
4у /
так как ввиду прилипания жидкости к стенке верхнему пределу инте­
грирования соответствует V  =  0.
Из этого уравнения видим, что с к о р о с т ь  в о з р а с т а е т  от  
с т е н к и  к ос и  т р у б ы  по  з а к о н у  п а р а б о л ы .  Так как объем 
параболоида вращения равен объему цилиндра с той же площадью 
основания и вдвое меньшей высотой, то средняя скорость
шах
2
или
Н,
— — - (Р 32у 1 (10)
3 2V /
Е (И >
Таким образом потеря напора Нг пропорциональна первой степени 
скорости и обратно пропорциональна квадрату диаметра. При вычис­
лении Нг] при помощи уравнения (6) величина X определяется фор­
мулой
X =  64 ( 1 2 )
где — число Рейнольдса.
Уравнение (11) применяется для определения вязкости.
Для л а м и н а р н о г о  т е ч е н и я  м е ж д у  п а р а л л е л ь н ы м и  
с т е н к а м и  (через щель), находящимися на расстоянии Ь, получим 
для любой длины щели соответственное уравнение, вводя вместо Л
4 Р 41Ь 9 ,величину — 1 0 .
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В этом случае X выражается аналогичной формулой
Законы, выражаемые уравнениями от (8) до (12), применимы только 
для трубопроводов сравнительно малого диаметра при небольших ско­
ростях течения. Осборн Рейнольдс при опытах со стеклянными трубками, 
вводя в поток краску по оси трубки, установил, что при малых скоро­
стях струя краски шла прямолинейно, в то время как при больших 
скоростях она принимала волнообразную форму и распространялась по 
всей жидкости, т. е. поток становился т у р б у л е н т н ы м .  Таким 
образом ламинарный поток имеет место при малых скоростях и при 
малых диаметрах.
В гладких цилиндрических трубах при числах Рейнольдса
Яе =  - ^ - <  2 320 (13)
поток имеет ламинарный характер и в случае возмущения снова стано­
вится ламинарным.
Число Рейнольдса =  2 320 называют поэтому к р и т и ч е с к и м  
числом Рейнольдса. Если больше 2 320, то для поддержания лами­
нарного течения необходимо устранить всякие возмущающие поток 
причины. Чем выше число Рейнольдса, тем менее заметное возмущение 
способно превратить течение в турбулентное. При /?<? больших 3 000 
течение практически можно считать турбулентным1. Получение лами­
нарного течения однако, удавалось, и при значительно более высоких 
числах Рейнольдса 2.
Для воды при 20° С (V =  0,01 см2)сек = 1 0  ~ь м2) сек) получаем из 
уравнения (13) критическую скорость
%■
2 320 • 10' 0,0023
в м{сек, (14)
причем величина с1 выражается в м .Так, например, для 20 мм —  0,02 м
с,.р =  0,116 м/сек.
Мы видим, таким образом, что в центробежных насосах, подающих 
в од у ,  скорости получаются значительно выше критической. Течение 
масла, напротив, обычно происходит при ламинарном режиме, так как V 
для масла примерно в 300 раз больше, чем для воды при той же 
температуре.
Шероховатость стенок весьма мало влияет на ламинарный поток, 
так что все предыдущие выводы годятся как для гладких, так и для 
шероховатых труб 3.
Ь) Большие числа Рейнольдса {Не больше 3 000). Турбулентное 
течение. При этом почти всегда встречающемся в центробежных 
машинах течении вязкость играет меньшую роль, чем силы инерции.
1 5с Ы1 1 е г ,  2. апдеду. Ма1Ь. МесЬ. 1921, стр. 436.
2 $ с М 11 е г, РогзсЬ.-АгЪ. 1п§.-\Уез., тетр. 248 (1922).
3 N 1 к и г а (3 з е, 2. ап§е\». Ма1Ь. МесЬ., т. 11 (1931), стр. 409 и след.
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В этом случае течение могло бы получиться незавихренным, если бы 
не прилипание к стенкам, сопровождающееся образованием погранич­
ного слоя (см. § 9). Из замедленного пограничного слоя, который 
может быть как ламинарным, так и турбулентным, непрерывно отде­
ляются в форме вихрей частицы жидкости, которые снова ускоряются 
основным потоком, в то время как другие частицы этого потока захва­
тываются и удерживаются пограничным слоем. Этот непрерывный обмен- 
частицами жидкости и представляет собой действительный источник 
сопротивления течению. Он распространяется на весь поток и посте­
пенно затухает у оси, так что на течение параллельными струями 
накладывается беспорядочное вихревое вторич­
ное движение. При этом течении скорости (сред­
ние скорости в данных точках, меняющиеся 
во времени) значительно более равномерны по 
сечению, чем при ламинарном движении. Фиг. 21 
дает сравнение распределения скоростей для 
ламинарного и турбулентного потоков при оди­
наковой величине средней скорости с. Сле­
дует обратить внимание на относительно боль­
шую величину скоростей у стенки при турбу­
лентном потоке. В тонком пограничном слое 
она падает до нуля Ч Отсюда с достаточной 
степенью приближения допустимо рассматри­
вать турбулентный поток в некотором удале­
нии от стенок как поток незавихренный.
С о п р о т и в л е н и е  т е ч е н и ю.  Из большого числа формул, по­
лученных до настоящего времени, стоит остановиться только на тех, 
которые учитывают закон подобия, так как только в этом случае 
можно рассчитывать на достаточную точность.
Для г л а д к и х  труб из латуни, меди, свинца и стекла Блазиус * 
нашел, что
X =  0,3164 Я<Г-°-25, (16)
сс1
где /?е==— . Для воды при 20° С, т. е. при у = 1 0 _6 м21сек, это
Фиг. 21. Распределение 
скоростей в круглом ка­
нале при ламинарном и 
турбулентном течениях 
с одинаковой средней- 
скоростью.
соответствует
Х = 0,0100 (17)
1 Карман и Прандтль получили из уравнения сопротивления течению 
методом сравнения размерностей следующий закон для распределения скоростей 
вблизи гладких стенок трубы при установившейся турбулентности:
(та =  а ( 1 — 2г \  —а ) п
(15)
где у  — расстояние до стенки, т. е. у = -^ — /', п возрастает при возрастании
от 7 до 10. [См. РогзсЬ.-АгЬ. 1п§.-\Уез., тетр. 281; 1п§.-АгсЬ., т. I (1930), 
стр. 391 и след.]. Уравнение (15) оказывается пригодным также вблизи оси 
трубы, и таким образом а может быть скоростью на оси. Еще лучшее совпа­
дение на оси получаем по Карману из соотношения
2 РогзсЬ.-АгЬ. 1п§-.-\Уе5., тетр. 131.
(15а>
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Потеря напора для воды определяется, таким образом, из уравнения (6)
/с1'75
^■ =  0 ,0 1 0 0 - ^ — . (18)
а
Нг меняется, таким образом, пропорционально не квадрату скорости, 
а скорости в степени 1,75.
При числах Рейнольдса, больших 50 000, уравнение (16) дает 
слишком малые значения. По более новым исследованиям Шиллера1 
(ЗсЫПег) для Не — 20 000 -ь- 1 900 000 при длине входных участков 
около 200 (I
X =  0,00540 4- 0,3964 Н е~0’ш , (19)
что хорошо согласуется с более ранними исследованиями Якоба и 
Зр ка2 (бакоЬ ипб Егк). Так как при очень больших Не последним 
членом можно пренебречь, то в этих случаях для потери Нт получается 
квадратичный закон. Как показывают уравнения (16) и (19), X умень­
шается при увеличении скорости.
При трубах с ш е р о х о в а т ы м и  стенками сопротивление всегда 
больше, чем при стенках гладких. При этом получается почти квадра­
тичная зависимость потери напора от скорости. Для этих случаев 
особо подходят уравнения Мизеса3, так как они применимы для сте­
нок различной степени шероховатости:
X =  0,0096 +  ^ / 7 ? - +  1,7 у  (20)
т. е. для воды при 20° С и V =  10 6 м21сек
1 ( . г -  0,0017
>, =  0,0096 +  ^ 1 ^  +  - ^
Здесь К. обозначает абсолютную шероховатость, т. е. среднюю вели­
чину неровности стенки, которая может быть определена из таблицы, 
составленной Мизесом (см. на стр. 43).
В настоящее время имеются попытки учитывать и ф о р м у ш е р о ­
х о в а т о с т и  (например, крутизну неровностей)4.
О т л о ж е н и я  в трубах сильно повышают их сопротивление. Если 
при этом диаметр трубы уменьшается от й до с{1, то одно только уве­
личение скорости (при этой же самой X) дает увеличение потери на-
/ (I \5
пора пропорционально 1 —  1 , как то видно из уравнения (6), так как
«скорость изменяется обратно пропорционально квадрату радиуса. 
Обычно же разница бывает еще больше, так как отложения бывают 
-неравномерными, и происходящие вследствие этого изменения скоростей 
дают еще большее увеличение сопротивления.
1 РогзсЬ.-АгЪ. 1гщ.-\Уез., тетр. 267.
2 СНПез, Нор{, Ка г т а п ,  Уог1га§е аиз бет ОеЫе! бег Аегобупатгк ипб 
уепуапсИег ОеЫе1е (АасЬеп 1929), сгр. 69 и след.. ВегИп, биНиз 5ргШ§ег 1930.
3 Р. V. ЛИзез, Е1етеп1е бег ЩсЬШзсЬеп Нубгобупаппк, стр. 62 и след., 
Ье1рг1“ и. ВегНп 1914.
4 Нор{, 2. ап§,е\у. Ма1Ь. МесЬ., 1923, стр. 329 и след, и Ргошт ,  2. ап- 
§еи\ МаНь МесЬ., 1923, стр. 339 и след, различают два вида шероховатости 
/см. Ни Не, т. 1, нем. изд. 26, стр. 369).
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ТАБЛИЦА
Абсолютная шероховатость К  различных стенок по Мизесу
М а т е р и а л К  (в м) V К  (В Л 2 )
0,064 ДО 0,256 • 10~6 0,25 до 0,5 • 10~3
0,064 Я 0,32 • 10~6 0,25 » 0,56 ■ 10~3
2,40 4,80 • 10-® 1,55 » 2,2 •10“ 3
6,40 я 12,8 • 10~6 2,5 V 3,6 >-*■ О
1 со
6,40 п 16 ■ 10 1 2,5 4,0 • 10“ 3
9,6 п 19,2 • 10—6 3,1 Я 4,4 • 10—3
32 У>64 • 10 0 5,65 И 8,0 • 10~3
80 п 160 • 10—6 9,0 я 12,6 • 10-3
64 п 160 • 10—6 8,0 „ 12,6 ■ 10~3
Стекло . . . .
Тянутая латунь 
Свинец 
Медь
Цемент гладкий ..................................
Цемент шероховатый .......................
Газовые трубы.....................................
Асфальтированные железные или 
чугунные трубы ..........................
Чугунные трубы новые ...................
Чугунные трубы старые...................
Клепаные железные трубы . . . .
В х о д н о й  ( н а ч а л ь н ы й )  у ч а с т о к .  Указанные уравнения, опре­
деляющие величину X, применимы только для установившегося движе­
ния жидкости; для образования такой установившейся турбулентности 
требуется входной участок достаточной длины. При входе с острыми 
кромками необходимая длина такого участка оказывается большей, чем 
при входе хорошо закругленном1. Неподвижная или имеющая равно­
мерную скорость жидкость при входе в трубу с закругленными краями 
имеет вначале равные скорости по всему сечению, и только посте­
пенно происходит уменьшение скоростей у стенки, как то было опи­
сано выше. Благодаря быстрому уменьшению скоростей вблизи стенки 
и постепенному их увеличению у оси во входном участке сопро­
тивление значительно больше, т. е. в уравнении (6) мы должны 
подставлять величину X, значительно большую, чем та,'которая опре­
деляется уравнениями от (15) до (21). Для проведения точных изме­
рений при г л а д к и х  трубах следует иметь длину входного участка /0 
большую, чем стократный диаметр трубы2.
Для ш е р о х о в а т ы х  труб этот участок короче, и по Никурадзе 3 
его длина /0 =  35 а. (22)
Отсюда следует, что д л я  к а н а л о в  в к о л е с а х  т у р б о  м а ш и н  
и м е е т с я  с о о т в е т с т в и е  я в л е н и я м  в х о д н о г о  у ч а с т к а ,  и 
с л е д о в а т е л ь н о ,  в е л и ч и н а м  X с л е д у е т  п р и д а в а т ь  з н а ­
ч е н и я  б о л ь ши е ,  ч е м о п р е д е л я е м ы е  у р а в н е н и я м и  от  (15) 
до (21).а
1 К1г з 1е п ,  Диссертация, Ье1рп§' 1927.
2 5 с Н Ш  е г, Ко1и\\п(Зегз1ап(1 Ьег йоЬеп КеупоЫззсЬеп 2аЫеп, Уог4га§е аиз 
бет  ОеЫе4 бег АегосЦпагтк ипб уег^апсИег ОеЫсЧе (АасЬеп 1929), стр. 69 и 
след., ВегНп, биНиз 5рпп°;ег, 1930.
3 2. ап§е\у. МаШ. МесЬ., 1931, тетр. 6, стр. 410.
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11. МЕХАНИЗМ ТУРБУЛЕНТНОСТИ
По аналогии с уравнением (1), применимым при ламинарном режиме, 
может быть написано выражение для ф и к т и в н о г о  т а н г е н ц и а л ь ­
н о г о  н а п р я ж е н и я  при турбулентном режиме:
(23)
В действительности такого тангенциального напряжения не имеется 
и оно лишь заменяет нам учет обмена импульсов. Величина А, заменяющая 
в формуле коэфициент вязкости т], названа Прандтлем к о э ф и  ц ц е н т о м  
о б м е н а .  Разницу между и А можно отчетливо уяснить себе, если 
рассматривать вязкость с точки зрения обмена энергии между отдель­
ными молекулами. Тогда является мерой для обмена энергией 
между молекулами, а А — мерой аналогичного обмена между от­
дельными жидкими частицами (группами молекул). У стенки трубы 
по уравнению (23) коэфициент обмена А должен быть равным нулю,
(IV  _так как —— =  оо , что соответствует нашим представлениям. По направ- 
ау
лению к оси А должно расти и затем на самой оси снова иметь мини-
/очмум; при этом т должно определяться из уравнения (8), а —  опреде­
ляется из кривой распределения скоростей (фиг. 20) или уравнений (15) 
и (15а).
При помощи изложенного представления, которое было еще дальше 
развито Прандтлем1 и его учениками, разъясняются процессы, которые 
происходят на окружности рабочего колеса центробежной машины при 
неполной нагрузке и которые обусловлены обменом импульсов гораздо 
большей интенсивности, чем это возможно при течении жидкости по 
трубам.
12. СОПРОТИВЛЕНИЯ ТРЕНИЯ В КАНАЛАХ ПРОИЗВОЛЬНОГО
СЕЧЕНИЯ
Приведенные выше уравнения для круглых цилиндрических труб 
могут быть обобщены и для случая каналов произвольного попереч­
ного сечения, если ввести в уравнения величину отношения площаци 
поперечного сечения к периметру, которое для круглого сечения равняется
г а—  =  — , а затем принять, что и для других форм сечения можно
определить сопротивление, если в уравнения § 10 вместо величины (I 
подставить величину
(24)
1 Р г а п З И ,  Еш1и1тгип§ ш сНе ОшпЗЪедгШе Зег 51гбтип§з1е1тге, НапЗЪисЬ 
Зег Ехрег1теп{а1р1туз1к, издание 1У1еп-Нагтз, т. 4, часть 1, стр. 29; НуЗгаик 
РгоЫеше, стр. 8 и след. УВ1-Уег1а§, 1926; УегЬ. 3. 2 ш1егпа1. Коп§г. 1. ТесЬп. 
МесЬ. 2ипс11 1927; Ш к и г а З з е ,  Рог$с1т.-АгЪ. 1п§.-\Уез., тетр., 289, стр. 39; Т о 11- 
гп 1 е п, ТигЬи1еп1е 51гбтип§еп, \Утеп-Нагтз, т. 4, часть 1, стр. 291 и след.
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Величина —  обычно называется г и д р а в л и ч е с к и м  р а д и у с о м .
Применимость этого способа была исследована Шиллером 1 на трубах 
различной формы поперечного сечения. При этом было установлено 
настолько хорошее соответствие уравнениям Блазиуса, т. е. уравнениям 
(16) и последующим, что по мнению Шиллера должна быть предпо­
ложена связь еще более глубокая теоретически. Соответствие имеет 
место и для чисел Рейнольдса, лежащих значительно выше критической 
точки. Это недавно установлено Никурадзе2, который подтверждает 
применимость уравнения (15) для треугольных и прямоугольных труб, 
но отмечает при этом наличие вторичных течений в углах.
13. СУЖАЮЩИЕСЯ И РАСШИРЯЮЩИЕСЯ КАНАЛЫ
На фиг. 22 показано распределение скоростей (на половине ши­
рины) в выходном сечении прямоугольных сужающихся и расширяю­
щихся каналов по опытам Никурадзе5. Цифры при кривых указывают
г на фиг. 23), причемвеличину половины угла раскрытия канала
отрицательные числа соответ­
ствуют сужающимся каналам. По 
оси абсцисс отложено отношение 
расстояния у  от оси канала к 
половине ширины Ь канала, а по 
оси ординат — отношение ско­
рости V в данной точке к ско­
рости т»тах: в середине канала. Из 
кривых видно, что при  п а р а л ­
л е л ь н ы х  с т е н к а х  к а н а л а
( 4
( т = ° )  к ? ивые идут  к р у ­
че,  ч е м  п р и  с у ж а ю щ е м с я  
ка на ле ,  но по ложе, чем при 
к а н а л е  р а с ш и р я ю щ е м с я .
Отсюда следует, что при су ­
ж а ю щ и х с я "  каналах, т. е. при 
преобразовании давления в ско­
рость, течение вязкой жидкости 
походит на течение идеальной 
жидкости (фиг. 13). Потери будут
поэтому малы, е це меньше, чем при канале с параллельными стенками. 
Этот наивыгоднейший случай имеет место в каналах некоторых рабо­
чих колес и в направляющих каналах водяных турбин. Его надо стре­
миться осуществлять и в каналах насосов в тех случаях, когда не тре­
буется замедления течения.
Фиг. 22. Распределение скоростей на 
половине ширины сужающегося и рас­
ширяющегося прямоугольного канала.
1 2. ап§е\ч. Майе Месй., февр. 1923 или 2. МЫ, 1923, стр. 623.
2 РогзсЬ.-АгЪ. 1п§.-\Уез., тетр. 281, 289 или 1п§.-АгсЬ., 1930, тетр. 3, стр. 326 
и след.
3 Рогаей.-АгЬ. [пя'.-\Уез , тетр. 289, стр. 19
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Наиболее невыгодно течение при преобразовании скорости в давление,, 
т. е. в р а с ш и р я ю щ и х с я  к а н а л а х ,  в которых картина течения 
значительно отличается от потенциального потока. При течении дей­
ствительных жидкостей уже при входе в диффузор скорости у стенок, 
значительно меньше, чем в центре, поскольку всегда имеется опреде­
ленный подходной участок. Так как для каждой частицы повышение- 
давления между двумя определенными сечениями одно и то же, то- 
величина скоростного напора для каждой из этих частиц уменьшается 
согласно уравнению- Бернулли на одну и ту же величину. Это умень­
шение скорости при малых скоростях, т. е. у стенки, будет в процент­
ном отношении значительнее, чем при больших скоростях в средине. 
Увлекающее действие средней части струи, вызываемое турбулентным 
обменом жидкости, несколько парализует это замедление (§ 10, Ь к 
§ 11). В результате получается изменение в распределении скоростей,.
и—  I
Фиг. 23. Течение в расширяющемся канале.
приведенное на фиг. 22. При значительном увеличении площади попе­
речного сечения канала скорость у стенок за счет повышения давления 
уменьшается до нуля, что вызывает о б р а т н ы е  т е ч е н и я  (фиг. 23). 
Этому способствует также то, что при замедлении потока толщина 
пограничного слоя также растет. В конце концов вследствие накопле­
ния остановившейся жидкости образуется мертвая зона, заполненная 
вращающейся массой жидкости. Этот о т р ыв  с т р у и ,  наблюдающийся 
почти всегда с о д н о й  стороны канала, при небольшом изменении 
условий течения перебрасывается к противоположной стенке, изменяя 
картину течения настолько,что повышение давления значительно умень­
шается, иными словами, увеличиваются потери. Отрыв потока может 
быть предупрежден, если замедление будет столь малым, что турбу­
лентный обмен импульсами со средней частью потока будет препят­
ствовать падению скорости до нуля.
По опытам Дёнх1 (ОбпсЬ) и Никурадзе2 при турбулентном потоке 
отрыв начинает проявляться, начиная с углов раскрытия е =  8-ь-10°. 
Однако допустимая величина угла г тем больше, чем короче входной 
участок, чем меньше отношение конечного сечения диффузора к на­
чальному и чем сильнее обмен импульсами внешних струек с внутрен­
ними. По опытам Гофмана (Но1тапп) над хорошо закругленным соплом
без входного участка и с отношением — =  2,45 (где й — диаметр наи­
меньшего сечения) при угле г =  28 = 1 6 °  еще не имелось отрыва3.
1 РогзсЬ.-АгЪ. 1п§.-Шез., тетр. 282.
2 РогзсЬ.-АгЪ. 1п§.-Шез., тетр. 289.
3 01е Епег§1ешпзь12Ш1§ т  заи г^оЬгапИсЬ етейейеп Эйзеи. МШ. НуЗг. 1пз1. 
ТесЬп. НосЬзсйФе МйпсЬеп, тетр. 4, стр. 16.
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Можно избежать срыва даже при значительных углах расширения,, 
если отсасывать пограничный слой 1. Направляющие лопатки точно так 
же вносят улучшение, так как удаляют пограничный слой2.
Показанное на фиг. 22 неравномерное распределение скоростей по 
сечению приводит к тому, что преобразование скорости в давление не 
заканчивается в конце диффузора. Опыты Кренера8 и Петерса4 (Кгб- 
пег ип<1 Ре1егз) показывают, что для полного преобразования скорости 
в давление необходимо иметь достаточно длинный участок трубы за 
диффузором.
В то время как согласно предыдущему потери при преобразовании 
скорости растут с увеличением углов раскрытия, потери трения умень­
шаются, поскольку укорачивается диффузор. На фиг. 24 нанесены по­
данным Андреса6 (Апйгез) 
величины потерь на преобра­
зование в давление С и на
потери трения С„ =  Х — в
а
зависимости от угла е для 
конусообразных труб при 
величине X =  0,02 и А=0,05.
Сумма Сг -)— С =  1 — т] дает 
общую величину потерь, ко­
торая имеет наименьшую 
величину6 при .а =  7° для 
X =  0,02 и при а =  9° для 
л =  0,05. Наибольший коэ- 
фициент полезного действия 
(к. п. д.) т] преобразования 
давления, повидимому, имеет 
место в том случае, когда 
начинается срыв. По данным 
Гофмана потери при угле 
раскрытия 8 ^ 7 0 °  значи­
тельно больше, чем потери на удар, имеющие место при е = 1 8 0 °  
(стр. 54). Увеличение к. п. д. достигается, по опытам Андреса и Пе­
терса, если струе придается вращательное движение. Это движение 
можно получить, помещая при входе в диффузор винтовые лопатки; 
иногда это вращение зарождается самопроизвольно 7 В каналах пря­
моугольного сечения по опытам Андреса преобразование скорости
1 Аскете! ,  Огеп25сЫсМаЪзаи§ип§, 2. УИС 1926, стр. 1153.
2 ЛЬ. зсЫЙзЬаиксЬп. Оез. 1930, стр. 103 и след.
3 РогзсЬ.-АгЬ. 1п§.-\Уез., тетр. 257.
4 1п§.-АгсЬ„ 1931, тетр. 1, стр. 92 и след.
» РогзсЬ.-АгЬ. 1п§.-\Уез., тетр. 76; см. также Нос Ьз с ЬПс й ,  РогзсЬ.-АгЬ- 
п§.-\Уез., тетр. 114.
6 См. также Е. Ьуоп,  Тгапз. Атег. Рос. тесЬ. Еп§г., т. 43 (1921), стр. от 
1245 до 1248 (извлечение в 2. аплету. Ма1Ь. МесЬ., 192?, тетр. 5, стр. 394), где 
описаны результаты опытов с семью коническими всасывающими трубами 
с углом расширения от 4 до 12° и получен наилучший к. п. д. при 8°.
7 По новым опытам Леви (Ье\уу) в РогзсЬ.-АгЬ. 1п§.-\Уез., тетр. 322, также 
полезным оказывается вращение всей расширяющейся тр>бы.
Фиг. 24 и 25. Зависимость коэфициента сопро­
тивления от угла расширения для конической 
трубы по Андресу.
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в давление еще более затруднительно и именно тем более, чем больше 
сечение отличается от квадратного. Преобразование скорости в давле­
ние облегчается наличием гладких стенок и постепенным переходом от 
призматической части трубы к расширяющейся. Это последнее можно 
объяснить, если вспомнить, что при обтекании острых кромок согласно 
рассуждению, изложенному в начале § 6, должны иметь место беско­
нечно большие скорости и, следовательно, отрыв струи.
Риффарт1 (РШай) установил, что выступающее внутрь сужение 
(шейка) даже благоприятно.
В этом случае явления в пограничном слое также весьма сильно 
влияют на характер всего потока. В тех местах, где вблизи стенок 
трубки тока сильно расширяются или суживаются, происходят те же
явления, которые были описаны в предыдущем разделе. В местах рас­
ширения (так, например, на фиг. 14 — у входа на внешней стороне 
и у выхода на внутренней) наблюдается преждевременное падение ско­
рости в направлении к стенке, утолщение пограничного слоя и иногда 
образование мертвых зон. В местах сужения мы имеем ближое соответ­
ствие свободному потоку. Кроме того, имеет место также вторичное 
течение (фиг. 26), накладывающееся на основное2. Так как центробеж­
ные силы частиц, движущихся медленно вблизи стенок, недостаточны 
для уравновешивания тех же сил, но действующих на частицы, находя­
щиеся в середине потока, то течение .происходит, как показано на
1 РогзсЬ.-АгЬ. 1пд.-\Уез., тетр. 257.
2 См. также работы { з а с Ь з е п  в 2тП п§., 1896, стр. 353 и 2. \Ф1, 1911,01 Е ~
14. КРИВОЛИНЕЙНЫЕ КАНАЛЫ
Фиг. 26 и 26а. Действительное течение в канале при 
средней скорости 4,18 м ]сек .
стр. 215.
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фиг. 26. Фиг. 26а показывает линии тока в плоскости, параллельной 
плоскости колена прямоугольного сечения (опыты Кордье) 1. Ясно виден 
срыв струй в том месте, где по фиг. 14 должно быть расширение тру­
бок тока. Вследствие малого радиуса закругления колена это явление 
выступает особо ярко. Отсутствие срыва у внешней стенки колена 
объясняется большим радиусом закругления этой стенки и, вероятно, 
отсасывающим действием вращательного движения, показанного на 
фиг. 26. Рассмотрение изотах фиг. 26а указывает, что за исключением 
.участков вблизи стенок распределение скоростей соответствует тако­
вому для свободного потока (скорости возрастают к центру кривизны).
Вилькен2 (\У11скеп) получил при к о л е н а х  б о л ь ш о й  ш и р и н ы  
распределение скоростей, чрезвычайно близко совпадающее с теорети­
ческим. На фиг. 26а заметно весьма сильное увеличение скоростей за 
коленом, вызванное срывом. Обратное их преобразование (восстановле­
ние), понятно, является источником значительных потерь, подобных 
тем, которые вызываются расширяющимися каналами. Как указывают 
Флюгель3 и Нипперт4 (РШ§е1 ипб №ррег1), из колен с одинаковым 
углом поворота колена с небольшим расширением на повороте (по 
данным Нипперта, могущим достигать 40%) являются наиболее выгод­
ными. Устройство направляющих лопаток в колене также уменьшает 
потери.
15. ОБТЕКАНИЕ ТЕЛ
К этому общему процессу относятся случаи, описанные в § 10— 14. 
В невязкой жидкости тело любой формы не может оказывать ей или 
испытывать ее сопротивление. В вязких же жидкостях имеет место, 
во-первых, чистое с о п р о т и в л е н и е  т р е н и я ,  вызванное понижением 
скорости у поверхности тела до нуля, т. е. тангенциальными силами 
в жидкости. Во-вторых, имеет место еще одно сопротивление, вызван­
ное нормальными силами, вследствие того, что в тех местах, где вдоль 
поверхности обтекаемого тела давления должны были бы вновь возра­
сти и, следовательно, где трубки тока должны были бы расшириться, 
пограничный слой срывается в виде вихрей в силу причин, указанных в § 13. 
Возрастание давления, которое в этих случаях имело бы место в иде­
альной жидкости, здесь в большей или меньшей степени уничтожается, 
и сумма всех нормальных сил, действующих на тело, перестает быть 
равной нулю. Это с о п р о т и в л е н и е  ф о р м ы  для тел (как, напри­
мер, пластинка, стоящая поперек потока, цилиндр, шар и т. п.), сравни­
тельно весьма коротких в направлении течения и поэтому обусловли­
вающих в идеальной жидкости значительнее расширение струек вблизи 
стенок тела, во много раз превосходит сопротивление, вызванное тре­
нием. Фиг. 27 и 27а показывают процесс образования и срыва вихря 
за цилиндром5. Энергия, заключающаяся в уходящем вихре, сооб-
1 Со г с Не г ,  51гбшип§5ип1:егзис11ип§еп ап ешегп Койгкгйтшег. Диссертация 
МйпсЬеп, 1910 или 2. §ез. ТигЬШетшез., 1914, стр. 129. См. также весьма подроб­
ную работу Бе И,  2. ^ез. ТигЪшегшез., 1914, стр. 129.
2 1п§.-АгсЬ., т. 1 (1930), тетр. 4, особенно фиг. 14 до 18, стр. 367 и след.
3 Л>. 5сЫДзЬаи1ес1ш. Оез., 1929 или АУегИ. Ксеб. На(еп, 1929, № 16, стр. 336.
4 РогзсЬ.-АгЬ. 1п§-\Уез., тетр. 3'20 (см. также К. V. М 1 з е з, 2. ап§е\с. МаМт. МесЬ, 
1920. тетр. 2, стр. 203).
5 Из Р г а н б 11 - В е 1 г, ЕгдеЬ. аегоб. Уегз.-Апз!., выпуск III, 1927, стр. 8.
4 Зак. 4077. — Центробежные и пропеллерные насосьт.
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щается ему за счет работы, неизбежно затрачиваемой на преодоление 
сопротивления формы.
Понятно, что для уменьшения сопротивления необходимо стремиться
как можно дальше отдалить точку срыва, т. е. пользоваться телами, 
достаточно удлиненными с острым концом, т. е. крылообразными про­
филями. В этих случаях повышение давления происходит на значитель­
ной длине. Сильное влияние формы тела на его сопротивления пока-
51
зывает фиг. 28, где изображены тела одинакового сопротивления 1. Для 
плоской круглой пластинки доминирующим является сопротивление 
формы, в то время как для дирижабля главную роль играет поверх­
ностное трение. Сопротивление этой формы в 25 раз меньше, чем со­
противление круглой пластинки того же диаметра. Опыты показывают2, 
что при числах Рейнольдса, при которых пограничный слой п е р е д  
т о ч к о й  с р ы в а  является турбулентным, сопротивление внезапно 
падает, так как точка срыва удаляется 3. Эти к р и т и ч е с к и е  
с к о р о с т и  можно уменьшать, 
облегчая возникновение турбу­
лентности в пограничном слое, 
например, путем возмущения 
притекающего к телу потока, 
как то имеет место в каналах 
центробежного насоса, или пу­
тем некоторого нарушения глад­
кости поверхности тела вблизи 
места срыва. Так, Прандтль 
показал, что, помещая на шар 
кольцо из проволоки, сопро­
тивление шара можно значи­
тельно уменьшить.
Другим способом, служащим к'понижению сопротивления тела, является 
отсасывание пограничного слоя, упомянутое ранее в середине § 13.
16. Опытные значения коэфициентов сопротивления
Фиг. 28. Тела равного сопротивления (при 
обтекании их справа налево). Заштрихо­
вана круглая пластинка, которая должна 
быть перпендикулярна к потоку.
16. ОПЫТНЫЕ ЗНАЧЕНИЯ КОЭФИЦИЕНТОВ СОПРОТИВЛЕНИЯ ПРИ 
ИЗМЕНЕНИИ НАПРАВЛЕНИЯ И СЕЧЕНИЯ
К сопротивлению прямой трубы добавляются еще м е с т н ы е  сопро­
тивления, которые при турбулентном потоке, как показывает опыт, 
весьма точно следуют закону квадратов. Таким образом закон их изме­
нения отличается от закона возрастания сопротивления трения, кото­
рое, ка < указано в § 10, пункт Ь, для гладких труб при не слишком 
больших числах Рейнольдса изменяется пропорционально скорости 
в степени 1,75. Случай ламинарного потока в насосах, встречающийся 
лишь весьма редко, мы не будем рассматривать.
а) Расширение. Если обозначить скорости в начале и в конце через 
с, и с2, то потери в метрах столба жидкости выражаются:
(25)
При наивыгоднейших углах расширения, т. е. при з =  8-^-10 
(фиг. 23),
С =  0,15 -5-0,20. (26)
1 Заимствовано из С. ЕЬегйагсП,  ЕПбййпш  ^ ш сНе Шеогебзске Аегобу- 
паппк, стр. 55, МйпсЬеп ипб ВегНп 1927.
2 Е И 1 е 1, Ьа гез131апсе бе 1’а!г е{ ГалбаКоп, Рап'з, Оипоб е! Рша! 1910; 
Рг а пб П,  ОбШп§ег ИасЬг., 1914, стр. 177, см. также Н о р ( в НапбЬисИ бег 
РИуз1к (изданной Оецгег-бсйееГем) стр. 167 и след.
3 НубгаиНзсЬе РгоЫете, издана У01,1926, стр. 1 и след.; IV Ш е, РогзсЬ.-АгЬ. 
1п§.-\Уез., выпуск В., 1931, № 8, стр. 297.
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Для других значений углов з, повиди.мому, применимо уравнение 1
До — 1
д2 , ,
■ 51П 3. (27)
b) Сужение (потери в коллекторе). Как указывалось выше, в § 13, 
при сужении струи никаких дополнительных потерь не появляется, 
т. е. С =  0.
c) Колено постоянного сечения. При круглом и прямоугольном сече­
нии (фиг. 29) можно пользоваться следующими формулами Вейсбаха2 
(^/етзЬаск): для круглого сечения
С = 0 ,1 3  4 - 0 , 1 6 ' ^ 3’°, (28)
для прямоугольного сечения
С =  0,124 +  0,274 (29)
Как видно из этих формул, козфициент потерь 
резко возрастает с уменьшением радиуса закругления.
Вели ввести в рассмотрение еще и потери на трение о стенки, 
которые, очевидно, увеличатся с увеличением радиуса закругления р, 
то очевидно, что сумма потерь будет иметь минимум при каком-то
наивыгоднейшем соотношении — ; для 8 =  90’ наивыгоднейший радиуср
закругления лежит в пределах3 р =  7 =— 8а.
До настоящего времени отсутствуют опыты над коленами перемен­
ного сечения (криволинейные диффузоры). Наличие опытного исследо­
вания таких каналов было бы весьма полезно, так как направляющие 
аппараты турбонасосов являются такими криволинейными диффу­
зорами 4.
б) Резкое изменение сечения или направления потока. В этом 
случае приходится иметь дело с изменением скорости с, в скорость с2, со­
провождающимся ударом (см. например, изображенное на фиг. 30 
колено).
Как видно из фиг. 31, такое изменение скорости можно было бы 
произвести путем прибавления к скорости компонента скорости 
удара х, равной векториальной разности скоростей сг и с.2, что может 
быть условно записано следующим образом: 5 =  с, — с2. Фактически
Фиг. 29. 
Отвод.
1 В 1 е 1, РогЗеДескп., 1927, тетр. 12, стр. 214.
2 Нй11е. т. 1.
3 МШ. НуЗг. 1пз1. Тескп. Носкзс1ш1е Мйпскеп, гетр. 3, сгр. 45 и след.
4 Как указывает р 1 с к 1 е г, Рогзск.-АгЬ. 1п§.-\Уез., тетр. 338, величнныуравне- 
ний (28) и (29) годятся лишь для о =  90°, для о =  45° значение С втрое меньше, 
а для о= 180° — втрое больше, чем для 90°. Другие величины дает Р г а п й И  
в АЪпзз бег 51гбтип^з1екге, стр. 121, Вгаипзск\уе1§. 1931.
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явление значительно сложнее; после колена наолюдается сжатие струи, 
делающее более плавным переход от скорости сг до с0\ кроме того, 
при внимательном изучении картины токов (скоростного поля) можно 
видеть, что частицы, доходящие до угла Ь, настолько замедляют 
свою скорость, что в точке Ь уже нельзя говорить об ударе. Но
Фиг. 30. Колено.
несмотря на это, в связи с интенсивным вихреобразованием и явлением 
преобразования скорости в давление, появляются значительные потери, 
которые могут быть учтены нижеследующей формулой 1:
, 5 я„ =-<? о— — ' 2р-
УН— са)2
2§-
(30)
1 Уравнение (30) может быть выведено следующем образом: потери ско-с 2_с 2
— ------2 . При этом, однако, возникает повы-ростного напора составляют
га­
шение давления, так как при уничтожении скорости удара составляющая 
з" =  ^соз 6, параллельная скорости удара (фиг. 31), оказывает ударное дей­
ствие, а следовательно, повышение давления. По закону количества движения 
получаемая сила удара при ф =  ’-;Р^ с.г (секундный весовой расход воды)
Р  =  — з  соз 8 — •  ^
8
■— с.,Рп з  соз .8,
■Ъ
которая вызовет повышение давления в Р 2 в метрах водяного столба
Л Н  — —~  =  --  Со 5 соз 3, 
8
таким образом потеря напора
К - С, 5 СОЗ [28 8
или, так как по закону косинусов
<П2 =  с22 -)- 2Со з  соз ч3,
10 Ла = ‘2е (30а)
Как выше уже указывалось, явление внезапного изменения сечения нельзя 
рассматривать как удар неупругих тел,, так что приходится ввести в уравне­
ние (30) коэфициент о, дающий в то же время возможность увязки с данными 
опыта.
* В курсе гидравлики проф. Есьмана показано, что для вывода указанного 
уравнения, так называемого уравнения Борда-Карно, приходится сделать 
свыше десяти различных допущений, часть которых весьма искусственна и не 
вяжется с данными опыта; главным образом этим обстоятельством и объясняется 
необходимость введения эмпирического коэфшшента. П р и м ,  р е д.*
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Насколько имеющиеся в нашем распоряжении опытные материалы 
вообще позволяют сделать сколько-нибудь определенные выводы, мы 
можем принять для коэфициента да следующие значения:
< ?= 1  для внезапного расширения сечения (фиг. 32 *), (31)
<р =  0,4-ь-0,5 для внезапного сужения сечения (фиг. 33), (32)
® =  0 ,7 -т-1,0 для колен (фиг. 30). (33)
Очевидно, что в случае расширения 5 должна войти с отрицатель­
ным знаком; величина Н.д всегда положительна. Экспериментальному 
исследованию подвергались только колена постоянного сечения.
Г
Г
Фиг. 32. Внезапное рас­
ширение.
Т-
Ъ -Сг 
_-
- С 1 -
т
Фиг. 33. Внезапное су­
жение.
Для колен постоянного сечения )с11 =  |с2 1 — (с |, и следовательно,
А„ —  4 О 51П :
5  =  2 С 51П —  , ОТК}ЩЗ
2 ’ ч  ■
По Бамбаху'2 с? =  1 при 8 =  0-^7°, а также при наличии большого 
количества направляющих лопаток; в остальных случаях3® < 1 .
(34)
17. ВЛИЯНИЕ ТРЕНИЯ НА ДВИЖЕНИЕ ЖИДКОСТИ В ПОЛОСТЯХ 
ВРАЩЕНИЯ. ИЗМЕНЕНИЕ ЗАКОНА ПЛОЩАДЕЙ ПРИ УЧЕТЕ
ТРЕНИЯ 4
Если вода течет симметрично относительно оси между поверхно­
стями вращения, например, в направляющем кольце (венце) центро­
бежного насоса, то при отсутствии трения имел бы место (согласно 
§ оЬ и 7Ъ) закон сохранения момента количества движения (закон 
площадей), что для обозначений фиг. 35 дает
сиг =  сопзТ (35)
При увеличении радиуса си будет под влиянием трения уменьшаться 
быстрее, чем это следует по уравнению (35). Произведем исследование 
этого процесса при турбулентном режиме.
а) Радиальный поток (в плоскости, нормальной оси симметрии) 
при наличии окружных составляющих скорости (скорости закручи-
1 5 с  Ни 11, УегзисИе гиг ВезШшпип  ^ бег Епег^реуеНизШ Ье1 рЮШкНег 
ЕпуеНегип§. Диссертация, МипсНеп 1926 или ММ. Нубг. 1п$1. ТесНп. НосЬзс1ш1е 
МипсНеп, тетр. 1.
2 РогзсН.-АгЪ. 1п§;.-\Уез., тетр. 327. (Диссертация, Наппоуег 1930).
3 См. также V о § е 1, ОЬег Уег1из1е т  гесИ1\утк1щеп ЦоИг\гегги'е}§ип°еп. 
ММ. Нубг. 1пз1. ТесНп. НосИзсИМе МипсНеп, тетр. 2 (1928), стр. 61.
4 Р И е 1 б е г е г ,  1МегзисНип§;еп аиз бет  ОеЫе! бег Кге^зеНабтазсИтеп, 
РогзсН.-АгЬ. Мд.-У/ез., тетр. 295, стр. 84 и след’
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вания). Рассмотрим средние скорости для ширины кольца Ь (фиг. 34), 
предполагая, что вызванное трением изменение скорости распространяется 
равномерно по всей ширине кольца, что соответствует течению при боль­
ших числах Рейнольдса при отсутствии срыва вблизи сте­
нок. При выходе из рабочего колеса всегда имеет место 
такое высоко турбулентное течение1. Далее предполо­
жим, что наше исследование ограничивается случаем, 
когда поток имеет в меридиональной плоскости ось 
симметрии, перпендикулярную к оси вращения.
В элементарной струйке размером с1у (фиг. 35) при 
ширине кольца Ь и радиусе г благодаря трению о 
боковые стенки на пути йх  будет иметь место потеря 
энергии, отнесенная к 1 кг жидкости и определяемая 
по уравнению (6):
й 2ё
При этом й согласно § 12 есть учетверенный гидравлический радиус, 
или учетверенная площадь, разделенная на смоченный периметр, т. е.
Фиг. 34. Коль­
цевая полость с 
радиальным про­
теканием.
_ 4 ЬЛУ ...
2 Лу
= 2 Ь. (36)
. йх с2
(37)
;|аII
V
Фиг. 35. Течение в коль­
цевой полости.
Отсюда 2
Эта потеря на трение может вызвать пони­
жение давления только в радиальном напра­
влении, т. е. в направлении слагающей ст пол­
ной скорости сх, лежащей в меридиональной 
плоскости, так как имеющееся течение симме­
трично относительно оси. Это уменьшение да­
вления по уравнению (37) будет
, йх С .2
2 Ъ 2§ (38)
1 При не очень высокой турбулентности частицы, движущиеся вблизи 
стенки, теряют тангенциальную слагающую своей скорости раньше, чем дви­
жущиеся в центре канала. Получающееся при этом различие центробежных 
сил вызывает вторичные движения, подобные тем, которые имеются в колене 
и показаны на фиг. 26. Отсюда видно, что в этом случае приходится прини­
мать во внимание неравномерное распределение радиальных слагающих ст по 
ширине Ь. Опыты по этому вопросу можно найти в Мгй. Нубг. 1пз1. ТесЬп. 
НосЬзсЬи1е Мипсйеп, тетр 3 в статье Н е т  (Уегзисйе хиг АизЪббип^ бег 
ТйотазсЬеп Кискз^готЬгетзе).
2 За счет угла наклона о меридиональных линий по отношению к радиусу 
в уравнение (36) вместо Ь надо подставить развернутую длину Ь нормальной 
линии (фиг. 34), а для смоченного периметра в числителе не 2йгу, а примерно
. Таким образом й  =  4 = 2Ъ' соз о, но так как Ь' созослб, тосоз о г 2 Ау
соз о
уравнение (ЗЬ) может быть сохранено при небольших углах наклона 8.
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Вычитая эту величину из <1НГ и зная, что с2 =  ст2•-{-ся2, подличаем
их  г 2
а н ги =  а н г -  а н гп =  \  —  . ^ . (39)
Эти потери влияют на скорость закручивания си (окружную соста­
вляющую), вызывая уменьшение этой скорости, т. е. уменьшение мо­
мента количества движения. При отсутствии трения имеет место умень­
шение си, которое по уравнению (35) определяется так:
(Уси ) г ' г  с п ^ г ~  о.
ИЛИ
=  — ^~ 0 г. (40)
За счет трения имеем дальнейшее уменьшение на (с1сп)", опреде­
ляющееся из уравнения
* [ ^ ) = ~ ^ " = аНги, (40а)
или согласно уравнению (39), принимая во внимание, что
получим
5Ш а
« ) " " «'г. (41)
Знак минус в этом уравнении соответствует потоку, удаляющемуся 
от оси; знак плюс — потоку, приближающемуся к оси. Перемена зна­
ков вызывается тем, что в первом случае скорость си уменьшается 
п р и  у в е л и ч е н и и  радиуса, а во втором случае — при у м е н ь ­
ш е н и и  радиуса.
Из уравнений (40) и (41) находим полное уменьшение скорости 
ски —  {йс^У -(- (йсУ)", имея в виду, что
с =  V сш +  С,Г и ст =  , (41а)
где С}х является секундным объемом протекающей жидкости,
йс„ —  — Лг:
к 2 гъЪ
~ 0 7 V 2г~Ь ■ Си ■ С«аГ>
откуда
(42)
Общее решение этого уравнения не удается при переменной ши­
рине Ъ. Однако это решение может быть.уделано приближенно во мно­
гих случаях, если принять во внимание, что ст 2 в большинстве случаев
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весьма мало по сравнению с си2 и первое слагаемое под корнем может 
быть опущено тогда получается, что
Л(гс„) __ Хтс
(гс ,у  +  2<?ж йг. (43)
Интегрирование в пределах от г2, где си имеет величину с3и *, до г  
дает
1 1 (Г -  г „у.
ГС,. 2(3,
(44)
Это уравнение я в л я е т с я  р а с п р о с т р и ( ей и ем з а к о н а  п л о ­
щ а д е й  д л я  т е х н и ч е с к и х  р а с ч е т о в  на  с л у ч а й  т е ч е н и я  
в я з к о й  ж и д к о с т и .
Уравнение (44) показывает, что момент скорости гси уменьшается с 
увеличением пути трения (г — г2). Знак плюс в правой части соответ­
ствует течению потока наружу, т. е. случаю центробежного насоса,, 
знак минус соответствует случаю центростремительной турбины. При 
). =  0 уравнение (44) обращается в уравнение (35). Надо обратить- 
внимание, что величина Ь в уравнение не входит. Это надо объяснить 
гем, что хотя при увеличении Ь увеличивается гидравлический радиус 
[уравнение (36)], но путь трения увеличивается в том же отношении, 
благодаря тому что угол наклона а спиральных траекторий умень* 
шается.
Если уравнение (44) умножить на (}х и подставить
<3* =  2гл Ь ст =  2-гф йс3т,
то можно написать
или, если снова ввести угол наклона а линий тока к окружности.
С Срадиусом г2, равный а3, причем 1§а =  — , 1§а3= - ^ - ,  то
Си СЪп
— *8*В“в — — х ( Г— Г‘2), (45>
откуда для частного случая Ь — Ъ.,
X
1§а —  =  ( г —  г .2) .  (45а)
Эго уравнение заменяет уравнение логарифмической спирали течения
1 Это допущение разбирается в сноске к концу § 51.
* Соответственно принятым в центробежных машинах обозначениям, так
как там индекс 3 соответствует потоку непосредственно за лопатками (см. § 25)_
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идеальной жидкости, для которого а =  аа. Вода, таким образом, течет 
по спиралям с увеличивающимся шагом >.
В написанных уравнениях коэфициент сопротивления X при течении, 
направленном от центра, т. е. при увеличивающемся г, надо брать 
большим, чем при течении обратном, так как в первом случае имеет 
место течение в расширяющемся канале (диффузоре), а во втором слу­
чае— в сужающемся (коллекторе) (см. § 13), Далее X должно быть
увеличено еще также из-за отсутствия входного 
участка (см. конец § 10), так что при за­
медляющемся течении величина X во много 
раз больше, чем приведенная в конце § 10.
Ь) Осевое течение при наличии окружных 
составляющих скорости (скорости закручива­
ния— фиг. 36). При осевом течении, так же как 
и при радиальном, сказывается влияние трения 
о стенки. В этом случае /-=соп51, т. е. (Аск)' =  0. 
Мы ограничимся разбором случая, когда Ь 
мало по сравнению с г. В этом случае по всей 
ширине Ь может быть принято движение с равными скоростями и согласно 
уравнению (41) для элемента длиной вдоль оси Аг можно написать
Фиг. 36. Кольцевая по­
лость с осевым проте­
канием.
=  (<*„)" = АЬ
сс
с * < ь = 1 [ ь У с г + с * . - -Ц-Аг.
Если в этой формуле снова пренебречь первым слагаемым под кор­
нем, то, применяя уравнение (41а), получаем
Ас.,
X
4Ь
2*
с„ Л — ? т ;'* *
и для пути вдоль оси длиной г
Г * ь —
.1 V
/ч гг. ■г,
а если обозначить величины, относящиеся ко входу, индексом е, то 
получим
1 Если не пренебрегать величиной с„,2 по сравнению с е„2, уравнение (42) 
было бы разрешимым для случая Ь =  Ья. Для полноты приведем результаты
1п У 2пЬ<?. — ■угс„ 1
или
]„ Г 1 +  31П « СОЯ а3 1 =  ±  
{_ соя а 1 -{- 81'п а,( ]
4 Ь ( г  —  Г , ) ,
4 Ь (Г —  Г2).
Для практических расчетов эти уравнения ввиду их сложности непри­
менимы.
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Так как
<Эх = 2 п :Ь естс =  2гкЬст, 
то уравнение (46) может быть переписано:
с Ь —  ^ Ь е= ’г г ,  
с.. с.„ е 4
или
Ы§а- А  4
а при Ь — Ь
-*8«е 4& г ,
(47)
(48) 
(48а)
что согласуется с уравнениями (45) и (45а). При этом вода течет по
винтовым линиям увеличивающегося шага. _________ _
с) Сложный канал (фиг. 37). Ввиду того что 
уравнение (45) может быть приведено к форме 
уравнения (48), если подставить г — г% равным 
длине пути в меридиональной плоскости, то ока­
жется 'возможным по этому уравнению
Ьа ^  ■ А * к а« =  4 1 (49 ) Фиг. 37. Кольцевая пблость с осевым и 
радиальным протека­
нием.исследовать также и движение в канале, обра­
зованном поверхностями вращения и предста­
вляющем собой соединение канала как осевого, так и радиального. 
Для канала же постоянной ширины Ьа =  Ъг —  по уравнению
1ег а. — —— I.ь Я ь с ^ (49а)
Длина I равняется здесь измеренной в меридиональной плоскости 
длине канала, причем индекс а относится к выходу.
Каналы вида, изображенного на фиг. 37, встречаются в многосту­
пенчатых насосах и состоят из безлопастного кольцевого пространства, 
находящегося между направляющим и подводящим аппаратами.
18. РАСХОД МОЩНОСТИ ВРАЩАЮЩИМИСЯ ДИСКАМИ НА 
ТРЕНИЕ О ВОДУ
При вращении рабочего колеса турбонасоса, окруженного водой, 
на его внешних поверхностях развиваются силы трения, поглощающие 
заметнупо часть подводимой к насосу мощности. Жидкость, окружаю­
щая работающее колесо (т. е. находящаяся между рабочим колесом и 
кожухом), приобретает за счет сил трения о рабочее колесо враща­
тельное движение, которое накладывается на прочие течения, имеющиеся 
снаружи рабочего колеса (фиг. 38). За счет центробежных сил вра­
щающиеся частицы отбрасываются к периферии 1 и замещаются дру-
1 См. также Р. В и з ш а п п ,  УегзисЬе иЬег (Не Огеп23сЫсШЬе\\ге§ип§ аи! 
гоНегепЦеп ЗсЬеНэеп, РогзсЬ.-АгЬ. 1п§.-\Уез., 2 (1931), № 9, стр. 335.
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~--»п
гимн частицами, которые в свою очередь получают вращательное уско­
рение, отбрасываются и т. д.
Так как скорость отбрасываемых частиц уменьшается потерями на 
трение и на вихреобразование, то длина пути, проходимого отдельными 
частицами в таком вращающемся потоке, весьма существенна, так как 
от этого зависит, какую часть полученной от колеса энергии частица 
сохраняет, возвращаясь снова на поверхность колеса. Очевидно, что 
наибольшую работу трения должна произвести работа колеса, вращаю­
щегося в жидкости бесконечно большого объема, так как в этом случае
подходящая частица не будет иметь окруж­
ной скорости в направлении вращения 
колеса. Наоборот, колесо, близко при­
мыкающее с боков и по н а р у ж н о м у  
„ободу“ к стенкам кожуха, должно за­
трачивать хмало мощности для преодоле­
ния потерь на трение.
Для подсчета величины потерь на тре­
ние наружных поверхностей диска о воду 
можно воспользоваться известными лабо­
раторными данными об испытаниях моде­
лей протягиванием их в гидравлических 
бассейнах. В согласии с нашими преж­
ними соображениями мы для расчета сил 
трения, приходящихся на квадратный метр 
протягиваемой (протаскиваемой) ’ поверх­
ности, применим выражение
Р =  (50)
Фиг. 38. Трение о жидкость 
вращающегося диска.
где V есть скорость протаскивания поверхности, отнесенная к не­
подвижной воде. По закону подобия коэфициент л;. может быть функ­
цией только числа Рейнольдса и шероховатости поверхности стенок. 
Если I есть длина протаскиваемой поверхности в направлении дви-
VIжения, то число Рейнольдса может быть выражено в виде— . По ана­
логии с формулой Блазиуса [уравнение (16)] мы можем написать
(51)
где к и а суть величины, зависящие только от шероховатости про­
таскиваемой поверхности.
Как видно из равенства (51), величина коэфициента а следова­
тельно, и удельное сопротивление п р о т а с к и в а н и я  о падает с увели­
чением длины I, что хорошо совпадает с данными опыта Р Объясняется 
это тем, что по мере увеличения длины тела, скорость частиц потока,
1 Значения к и а см. Р г а п й П ,  Ег°еЪп. аегойуп. УегзисЪзапз!. ОбШп§еп, 
1. Уе1. стр. 120, МйпсЬеп и. ВегНп 192.1; О е Ь е г з, 5еЬШЬаи, т. 9 (1908); КешрН,  
Уог1га§е аиз й ет ОеЫе! Йег Н\гйго- ипй Аегсйупаппк ш 1ппзЬтск 1922 (издание 
Кагтап и ЬеуРСтГа), ВегНп 1624;'5 с Ь Ш  е г и. Н е г т  а и п, Гп .^-АгсЬ., 1930, 
тетр. 4, стр. 391.
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примыкающих непосредственно к поверхности, непрерывно падает, так 
что влияние передних частей поверхности („головной1 части) на вели­
чину сопротивления значительней, чем влияние хвостовой части модели.
Для аналитического определения работы сил трения вращающегося 
диска сперва следует рассмотреть соотношения для какой-нибудь произ­
вольно выбранной конаксиальной (соосной колесу) окружности, считая 
отдельные ее элементы равноценными в смысле сопротивлений. Мы 
облегчим себе вывод путем сопоставления с подобными явлениями 
в трубах, для чего подставим в уравнение (51) вместо I, равное ему лг 
(радиус рассматриваемой конаксиальной окружности). Уравнения (50) 
и (51), будучи объединены при /== х , дают
р =  к члъг~ ах~*. (52)2§-
Сделаем допущение, что подходящие к диску частицы не имеют 
никакой сколько-нибудь значащей вращательной скорости, т е. что 
картина явления происходит таким образом, как если бы диск вращался 
в безграничном пространстве. Тогда для конаксиальной окружности 
с радиусом х  (фиг. 38) величина окружной скорости соответствовала 
бы скорости протаскивания ю =  хи>, где ш есть угловая скорость. 
Сила трения вдоль кольца шириной йх , имеющего двустороннюю по­
верхность Аъхйх, равна сЩ =  4тгх йх р. Отсюда получим при помощи 
равенства (52) величину, соответствующую моменту силы трения:
с1М =  йН х  —  4 г, к V “со2 'ах^~^'(1х.
2р'
18. Расход мощности вращающимися дисками на трение о воду
Отсюда полный момент сил трения равняется
В
2 |( о  у
1 ш  = ‘ ..ада2- ” 1 2 }
2^
см1ю (53)
и раоота сил трения в лошадиных силах 
Ма> 4 у
ЛЛ: 75 (5— 2а) 75 2$ (тГ
В_\° 
~2
(54)
Если ширина диска равняется е, то на поверхности его „обода11 за
счет сил трения появится момент М '— В~е * р ■ — . Введя в это урав-
2
нение значение для р и прибавив
“ 75 к Л7г, получим
тМ у  
600 ~2$
со» о* о
5— 2а
К (55)
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а выделив все постоянные величины и обозначив их одной буквой кх, 
получим
Сравнение процессов в пограничном слое у вращающихся дисков 
с процессами течения по трубам 1 приводит при гладких дисках к ве-
1
личине показателя а =  — .
о
Для дисков с шероховатой поверхностью или для очень больших 
чисел Рейнольдса эта величина приближается к нулю. При я — О урав­
нение (56) превращается в
Ыт = (56а)
Из опытов Гибсона и Райэна 2 (СяЪзоп ипб Ну ап) получены собран­
ные в нижеследующей таблице величины к х для уравнения (56) при
а —  , так же как и величины к {  для уравнения (56а):
Таблица коэфициентов кх и кх для уравнений (56) и (56а) по английским
опытам
Характер диска
1
а “  5
кх в уравнении (56)
а =  0
А/ в уравнении (56а)
1. Гладкий диск в гладком
кожухе ............................... 8,5 до 10- Ю-6 0,41 до 0,49 • 10 6
2. Гладкий диск в необрабо-
тайном литом кожухе . . 10 „ 12-10 6 0,5 „ 0,58 • 10 6
3. Необработанный литой диск
в гладком кожухе . . . . 10 „ 11• 10—8 0,5 , 0,55-10 6
4. Необработанный литой диск
в необработанном кожухе . • 12-10 ь 0,59-10 с
Согласно этой таблице величина к 4 возрастает при возрастании 
шероховатости диска или стенок. Согласно указанию, изложенному 
в начале этого параграфа, о влиянии расстояния до стенки В  (случаи от 1
до 3) малые величины к х
В
соответствуют малым значениям — боль-
1 К а г ша п ,  2. ап§е\у. Ма1Ь. Месй., 1921, стр. 233 и след.; Р г а п б Н  
Ег^еЬп. аегоЗуп. УегзисЪзапз! ОбШп^еп, III выпуск (1927), стр. 3 и след.
2 Мюир Ргос. 1п$1. с1у. Еп§г„ т. 179, часть I (1909/10). Извлечение 1УеП в 
2. §ез. ТигЫпепм'ез., 1920, стр. 404.
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шие же значения кх соответствуют —  =  1,15. Отметим также, что ока*
зывается полезным значительное уменьшение р а д и а л ь н о г о  з а з о р а  
м е ж д у  д и с к о м  и к о ж у х о м 1.
Для подсчета потерь на трение колеса центробежной машины 
о воду допустимо пользоваться упрощенным уравнением (56а), так как 
в этом случае вода при входе в спиральный кожух имеет уже слагаю­
щую скорость в направлении вращения, и следовательно, расчетная 
схема все равно только приближенно соответствует действительному 
явлению. Уравнение (56а) может быть приведено к следующему виду
На основании более поздних опытов, как собственных автора, так и 
чужих, можно считать, что коэфициенты кх и А / в приведенной таб­
лице лежат у нижнего предела встречающихся значений. Если для; 
осторожности взять за среднее значение к /  величину 0,7 • 10~(> и
При оценке работы насоса не следует относить потери в присое­
диненном трубопроводе к работе насоса, так как качество трубопро­
вода зависит от местных условий.
Поэтому было бы неправильным принимать за напор насоса разность, 
высот между уровнями всасывания и нагнетания. Его (напор) следует 
определить как разность энергии 1 кг нагнетаемой жидкости при выходе 
из насоса и энергии при входе, выражаемую в к г м /к г  или в м е т ­
р а х  с т о л б а  п о д а в а е м о й  ж и д к о с т и .  Принтом оценка работы 
насоса отделяется от оценки работы трубопровода.
Определенный таким образом напор может быть измерен путем 
определения давления во всасывающем и нагнетательном патрубках: 
насоса и называется м а н о м е т р и ч е с к и м  н а п о р о м .  Этого названия 
в дальнейшем мы будем избегать, так как напор измеряется не в единицах
1 В 2.У01, т. 65 (1921), етр. 441 помещены опыты Шмидта, из которых
1
можно определить: для гладких дисков при а к1 =  14,7 • 10 при а =  ОО
кх' =  0,952 • 10~6. Для широких дисков при а =  0, А/ =  3,69 • 10~е. Эгн зна­
чения частично во много раз больше, чем приведенные в таблице, что можно; 
объяснить практически бесконечными осевым и радиальным расстояниями до 
стенок.
(57)
подставить со — -- , у — 1 000  кг/м3, то урав­
нение (57) примет следующий вид:
Ыг =  0,0011 и30  (О  -{- 5а). (57а)
Здесь согласно фиг. 39 величина
е  —  е 1 +  е -2 +  е з  +  е4- (58)
Величины О н е  выражены в м.
Фиг. 39.
19. НАПОР НАСОСА
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давления, а в метрах высоты столба подаваемой жидкости Далее надо 
учитывать разность скоростей при входе и выходе, а также и поло­
жение по высоте этих двух точек измерения. 
Обозначим, как указано на фиг. 40, через
ра— отсчет по манометру нагнетатель­
ного штуцера в кг{см2, или избы­
точное давление;
р8 —  отсчет по манометру или вакуум­
метру у всасывающего патрубка в 
кг [см-, также представляющее собой 
избыточное давление, отрицательное 
в случае разрежения; 
у — разность высоты по вертикали тех 
точек, в которых наблюдаются да­
вления рл и ре, причем эта величина 
положительна, если точка замера да­
вления выше точки замера всасывания;
■— вес единицы объема подаваемой жид­
кости в /сг/’лг3;
са,с8 — скорости жидкости в точках замера, 
(т. е. частное от деления расхода на 
сечение) в м\сек.
При этих обозначениях величина напора 
(приращение энергии) определится по уравне­
нию Бернулли [§ б, уравнение (2)]:
Н-- Р,г 10 000 - { -у  - С У - ■С“
2^
(59)
Это уравнение должно применяться, когда 
необходимо определить напор находящегося 
в эксплоатации насоса. Вес единицы объема у 
зависит от рода подаваемой жидкости; для воды же различных темпе­
ратур он приведен на фиг. 6 . Для чистой воды при температуре не 
больше 30° С *г может быть принята равной 1 000 кг/л3, и следова­
тельно,
Я =  10  (/»,— />,) + у  +  С* ~ С‘\ (59 а)
При аналитическом определении напора, как, например, при проек­
тировании насоса, давления ра и ра определяются, исходя из каких-либо 
заданных величин. Они зависят от давлений р' и р" (в кг/см-) на 
поверхностях жидкости со стороны всасывания и нагнетания, от распо­
ложения этих последних поверхностей по высоте и, наконец, от сопротивле­
ний Нгю и НЛт всасывающего и нагнетающего трубопроводов (в метрах 
■столба жидкости). При находящихся в покое уровнях жидкости со сто­
роны всасывания и нагнетания, принимая во внимание обозначения
1 Так называемый манометрический напор зависит от градуировки мано­
метра. Она относится часто к холодной воде, и поэтому следует отличать 
.манометрический напор от упомянутого выше напора метрического: Нтап =
=  ЯГ000" достаточно холодной воде Нтап = Н.
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20. Характеристика трубопровода
фиг. 40, получим согласно уравнению Бернулли
^ ю о о о + ^ ^ ю о о о - н п - я * , ,
откуда
Подставляя эти величины в уравнение (59), получим
Я =  10 000 +  (ел +  е$ + у )  +  (Яй„ +  Н „),
(60)
Таким образом напор Н  насоса равен сумме:
1 ) разности давлений в пространствах над уровнями жидкости со 
стороны всасывания и нагнетания;
2) геодезической разности высот этих уровней е и
3) сопротивлений в трубопроводах (за исключением насоса).
Если уровни жидкости со стороны всасывания и нагнетания нахо­
дятся под атмосферным давлением, то первый член равенства равен 
разности давлений воздуха, т. е. практически равен нулю, таким образом
Надо обратить внимание на то, что сопротивление Нк — Нт Нак/ 
учитывает все потери трубопровода как вследствие трения, так и вслед­
ствие изменений направления и сечения, которые должны быть опреде­
лены отдельно и просуммированы. Сюда входят, например, потери при 
входе во всасывающую трубу и при выходе из нагнетательной (потеря 
на удар), так как уровни жидкости в соответствующих резервуарах 
приняты за неподвижные.
Влияние трех членов уравнения (60) совершенно различно в зави­
симости от назначения насоса. Для н а с о с о в  в о д о п р о в о д н ы х  
с т а н ц и й  пропадает первая часть, и следовательно, применимо урав­
нение (61), причем геодезическая разность высот е значительно превос­
ходит величину сопротивлений. Для н а с о с о в  на  к а н а л а х  уравнение 
(61) применимо, однако здесь величина е обычно меньше Ни. При 
н а с о с а х  для  п и т а н и я  паровых котлов преимущественное значе­
ние имеет первый член уравнения (60), так как разность давлений над 
уровнем воды со стороны всасывания и нагнетания весьма значительна.
Если расход воды через насос (подача насоса) меняется, то меняется 
и последний член уравнений (60) и (61), так как он зависит от ско­
рости протекания, пропорциональной подаче. Для того чтобы иметь 
ясное представление об условиях работы турбонасоса, весьма суще­
ственно знать, по какому закону меняется высота напора Я  при изменении
5 Зак. 4077. — Центробежные п пропеллерные насосы.
(61)
120. ХАРАКТЕРИСТИКА ТРУБОПРОВОДА]
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подачи <3Ж мй[сек. Кривая, дающая изменение высоты напора Н  в зависи­
мости от подачи С)х, называется х а р а к т е р и с т и к о й  т р у б о п р о в о д а  
и не зависит от того, какого рода примененный насос и в каком месте 
трубопровода он включен.
Изменение напора Н  обусловлено лишь сопротивлением сети (тру­
бопровода) Ню. Сопротивление сети Н№ слагается, с одной стороны, из 
потери на трение Нт, равной сумме потерь на трение в отдельных рав­
ного диаметра участках трубопровода, определяемых по формуле (6) § 1 0 ,
с другой стороны, из местных потерь (изменения сечения и направления 
течения), пропорциональных квадрату скорости, т. е. и квадрату подачи.
Потеря напора на трение Нг, в особенности 
при шероховатых трубопроводах, также при­
близительно пропорциональна квадрату по­
дачи. Точное определение коэфициента X мо­
жет быть произведено при помощи формулы 
Мизеса [уравнение (20) § 10 ]. Для прибли­
женных подсчетов, особенно в тех случаях, 
когда в линии трубопровода имеются частые 
изменения направления и изменения сечения 
(колена, разветвления, задвижки, вентили), 
вполне допустимо при расчете полагать 
зависимость следующей квадратичному за­
кону и писать
Ню =  сопз! • <3Х2. (63)
Характеристика трубопровода (фиг. 41) 
может быть изображена в этом случае па­
раболой, вершина которой лежит на оси ординат на расстоянии
п" —  п'
-  -  и . 10 0С0 \- е =  а (63а)
от начала координат, так что
Н = а - \ - Н и. (63Ь)
21. ВИХРИ И ЦИРКУЛЯЦИЯ
Жидкости, даже с незначительной вязкостью, как, например, вода, 
обладают согласно указанному на стр. 41 и на фиг. 27 и 27а свой­
ством образовывать у стенок вихри, которые затем попадают в основ­
ной незавихренный поток. В последующем изложении мы рассмотрим 
существо такого вихря и его влияние на окружающую вихрь жидкость.
Если мы приведем наполненный водой цилиндрический сосуд (фиг. 42с) 
во вращение вокруг его оси, то вблизи стенок сосуда жидкость будет 
увлекаться им во вращение, которое будет постепенно распространяться 
за счет тангенциальных сил, так что с течением времени вода начнет вра­
щаться, как твердое тело, вместе с сосудом. Благодаря этому помещен-
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ный на поверхности воды поплавок наряду с поступательным движе­
нием по окружности будет иметь также и вращательное движение 
с угловой скоростью, равной угловой скорости движения сосуда. Такое 
течение представляет собой вихрь. На то, что здесь должны при­
меняться другие законы, чем те, которые приводились нами в главе В 
в применении к потенциальному потоку, указывает нам сравнение с разо­
бранным в § 5 Ь потенциальным вихрем. В то время как там скорости 
изменялись обратно пропорционально радиусу, в нашем случае они 
изменяются прямо пропорционально ему. Ско­
ростные поля (фиг. 9 и 42 Ь) имеют поэтому 
совершенно различный вид. В последнем (на­
шем) случае нормали не являются больше ли­
ниями равного потенциала (ср. § 5 б), так как 
самого потенциала больше не существует. Точно 
так же уравнение Бернулли потеряло свое 
значение для этого вихревого движения. Для 
уяснения этого различия между обоими вихрями 
мы рассмотрим распределение давления тем же 
методом, что и при потенциальном вихре.
Выделим в сосуде, имеющем очертание лопа­
стного (рабочего) колеса (фиг. 42а), элементар­
ный объем высотой Ь, заключенный между двумя 
цилиндрическими поверхностями радиуса г и 
г - \-й г  и между двумя меридиональными пло­
скостями, образующими между собой угол Фл.
В данном случае также будет иметь место 
приращение давления но направлению к пери­
ферии за счет центробежной силы, как то было 
указано уравнением (За) § 5Ь:
V с*
й р  =  ------ й г .
§  >'
Но так как в данном случае скорость 
воды с равна окружной скорости и =  гш, то
1
Фиг. 42а, Ь, с. Вращение 
сосуда, заполненного 
жидкостью.
а1р =  — пхРйг.
8
Интегрирование в -пределах между радиусами г и гх дает
Р — Р 1 =  у  ш
г 2 — /-,2
(64)
а в метрах водяного столба будет
/г — /г,
р — р, _  0)2
=  О'2- / ' ) 2), (65)
и так как окружная скорость при входе и] 
то
: Г)0), а на радиусе г и =  по,
Н —  /г] =  ■ (66 )
Уравнение (65) показывает, что давление возрастает по закону 
параболы. Эту параболу можно получить, если взять воду с свободной 
поверхностью. Тогда эта поверхность образует (фиг. 42 с) параболоид 
вращения, ординаты которого соответствуют высотам /г; образующая 
парабола дана уравнением (66). На фигуре высоты к и Нх даны от 
вершины параболы.
Если рассмотреть свободную поверхность потенциального вихря, то 
ее меридиональная линия определится уравнением распределения давле­
ния, т. е. уравнением (6) § 5Ь:
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и имеет вид, указанный на фиг. 43 линией АВС. Из сравнения фиг. 43 
и 42 отчетливо видна противоположность в характере этих кривых
и сильное понижение дав­
ления у оси (фиг. 43), с п о ­
с о б с т в у ю щ е е  образова­
нию к а в и т а ц и и .  Область 
быстрого падения давления 
может быть уничтожена, если 
поток ограничить изнутри 
цилиндрическим телом, по­
мещенным на оси и не даю­
щим трения по поверхности. 
Это тело может быть заме­
нено цилиндрическим объе­
мом вращающейся воды, т. е. 
разобранным выше вихрем, 
который в этом случае будет 
играть роль в и х р е в о й  
н и т и  (вихревого шнура), 
причем скорость на поверх­
ности этой последней должна 
быть равна скорости на со­
прикасающейся с ней поверхности потенциального вихря. В этом случае 
линия давления вблизи оси примет форму параболы (участок ВО фиг. 43). 
Так как твердое тело с неимеющей трения поверхностью и вихревая 
нить с точки зрения их влияния на потенциальный поток являются 
равноценными, то твердое тело можно рассматривать как з а т в е р ­
д е в ш и й  в и х р ь .  Этот образ затвердевшего вихря, 'Заменяющего 
действительный, значительно облегчает понимание многих процессов 
течений. Подобная замена допустима, так как в и х р е в а я  н и т ь  на 
основании законов Гельмгольца с о с т о и т  в с е г д а  из  о д н и х  и 
т е х  ж е  ч а с т и ц  жидкости и является в ней как бы посторонним 
телом. Образ затвердевшего вихря еще полезен и потому, что по­
добный вихрь (в противоположность жидкому) может воспринимать 
„ п о д ъ е м н у ю 11 с ил у ,  так как его место в жидкости является 
определенным. Такой вихрь ведет себя в потоке подобно несущему 
крылу или лопатке. Интенсивность (напряжение) вихря определяется 
так называемой ц и р к у л я ци е й. Эту последнюю определяют как
Фиг. 43.” Свободная поверхность потенциаль- 
(Ц ного вихря.
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линейный интеграл скорости вдоль любой замкнутой линии (фиг. 44), 
получаемой суммированием произведений элементов линий <11 на про­
екции сг скорости. Математически это выражается уравнением
Г =  фс,й/. “ (68)
Циркуляция вдоль по контуру вихревой нити будет равна
Г =  о>г„ ■ 2 тг г,0 =  2тг г *  • «в. (69)
Т а к и м  о б р а з о м  н а п р я ж е н и е  в и х р я  р а в н о  у д в о е н ­
н о м у  п р о и з в е д е н и ю  п л о щ а д и  в и х р я  ( /  == тг г№2) _на е г о  
у г л о в у ю  с к о р о с т ь  со*. Так как на поверхности вихревой нити 
скорость сог№ равна скорости соприкасаю­
щейся с вихрем жидкости, то по теореме 
площадей произведение • гю остается не­
изменным, и следовательно, согласно уравне­
нию (69) напряжение вихря не зависит 
от выбранной величины его диаметра.
Циркуляция по контуру невращающейся 
бесконечно малой частицы, понятно, равна 
нулю. Разобьем произвольно ограниченную 
поверхность на бесконечное множество эле­
ментарных поверхностей (фиг. 44). Если 
составить сумму циркуляций по этим эле­
ментам, то каждый линейный интеграл по 
линии, разграничивающей смежные элементы, 
входит в сумму дважды, но с противополож­
ными знаками, так что в результате суммирования остается только 
линейный интеграл по внешнему ограничивающему контуру.
Из этого следует, что ц и р к у л я ц и я  р а в н а  с у м м е  ц и р к у ­
л я ц и й  в и х р е й ,  з а к л ю ч е н н ы х  в н у т р и  р а с с м а т р и в а е м о г о  
к о н т у р а .  Он а  не з а в и с и т  от  ф о р м ы  э т о г о  к о н т у р а ,  е с л и  
в не м з а к л ю ч а ю т с я  о д н и  и те  же  в и х р и .  Дл я  в с е х  к о н ­
т у р о в ,  в н у т р и  к о т о р ы х  не т  в и х р е й ,  ц и р к у л я ц и я  р а в н а  
нулю.
Таким образом циркуляция характеризует известным образом 
область, находящуюся внутри контура. Какие упрощения из этого 
представления могут быть получены, можно заключить из того, что 
второй из приведенных выше законов заключает в себе закон площа­
дей как частный случай. Циркуляция по круговому контуру (фиг. 9) 
равняется моменту количества движения, умноженному на 2 ^, и может 
быть постоянной только при том условии, что постоянен момент ко­
личества движения.
Распределение вихревых нитей (шнуров) определяет собой распре­
деление циркуляции и влияет таким образом на вызванное ею ц и р ­
к у л я ц и о н н о е  д в и ж е н и е .  Последнее получается наложением по­
тенциальных вихрей, соответствующих отдельным вихревым нитям, 
причем скорости должны складываться геометрически (см. стр. 29).
* Удвоенная величина угловой скорости, т. е. 2о>, в гидродинамике обозна 
чается как р о т а ц и я („Ко1а6 оп“).
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Само движение за исключением входящих в него вихрей происходит 
без вращения частиц. Скорости, вызванные наличием вихрей, сходят на 
нет в бесконечности. Наблюдаемые соотношения в общем аналогичны 
таковым же в магнитном поле, определяемом числом и положением 
проводников тока.
В пространственном потоке вихревые нити могут быть произвольно 
изогнуты; напряжение их должно быть постоянно по всей дллне, 
так как иначе в о к р у ж а ю щ е й  ж и д к о с т и  возникло бы вращение. 
Точно так же эти нити не могут кончиться внутри жидкости С Они 
должны либо упираться в границы жидкости, либо замыкаться сами на 
себя (вихревые кольца). Разветвление вихревой нити, разумеется, 
возможно, так как общая величина циркуляции этим не изменяется.
Между вихревой нитью в невращающемся потоке и электриче­
ским проводником существует полная аналогия. Электродинамический 
закон Био-Савара является приложимым и к вихревым шнурам (нитям). 
Сила тока в проводнике соответствует напряжению вихря или цир­
куляции Г =  2со/, напряжение магнитного поля — скорости течения. 
Каждый элемент вихревой нити длиной (1$ сообщает скорости проте­
кания любой частицы жидкости (Р на фиг. 45), находящейся от него
на расстоянии г, приращение 
скорости, направленное перпен­
дикулярно к и г и имеющее 
величину
с!с =  Т ——5- зш ос, (70) 
4 тег-
где а есть угол между <1з и г 
(фиг. 45). При интегрировании 
необходимо обратить внимание 
на то, что вихревая нить дол­
жна считаться бесконечно длинной, даже если жидкость ограничена 
стенками сосуда. Течение вокруг вихревой нити называют по аналогии 
с магнитным полем п о л е м  в их р я .
Все перечисленные соотношения сохраняют свою силу, если сече­
ние вихревой нити и не является круговым, а угловая скорость ш 
в различных ее точках имеет разную величину. Тогда такой вихрь 
приходится представлять как совокупность нескольких вихревых нитей 
различного напряжения, причем соответствующая им всем циркуляция 
будет равняться
Г =  2/*(о^/. (71)
Циркуляция равна удвоенному напряжению вихря (интегральный за­
кон Стокса).
Подобной системой вихревых нитей определенной формы с неравно­
мерно распределенным напряжением можно представить лопатку колеса 
центробежной машины или крыло самолета. В виде такой же системы 
вихрей часто представляют поверхности, раздела двух потенциальных 
потоков с различным запасом энергии, причем на этой поверхности
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Фиг. 45. Аналогия между вихревой нитью 
и проводником электричества.
1 Теорема Гельмгольца о вихрях.
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скорости меняются скачком. Эти поверхности надо представлять себе 
как состоящие из бесконечного числа равномерно распределенных вихре­
вых нитей бесконечно малого напряжения.
22. ТЕОРЕМА КОЛИЧЕСТВА ДВИЖЕНИЯ
Под к о л и ч е с т в о м  д в и ж е н и я  (или и м п у л ь с о м )  пони­
мается произведение из массы на скорость. Общее уравнение количе­
ства движения указывает, что с е к у н д н о е  п р и р а щ е н и е  к о л и ­
ч е с т в а  д в и ж е н и я  р а в н я е т с я  д е й с т в у ю щ е й  на  д а н н у ю  
м а с с у  с иле .  Если применять этот закон к 
у с т а н о в и в ш е м у с я  движению в канале 
произвольной формы (фиг. 46), то количество 
движения достаточно определять лишь в неко­
торых произвольно выбранных сечениях. Поэтому 
отрезок канала ограничивают так называемыми 
„контрольными" поверхностями /  и II и рас­
сматривают движение втекающей и вытекающей 
из данного участка жидкости. Если обозначить 
через Р  площадь сечения, а через с -^среднюю 
скорость в данном сечении, то в 1 сек. через 
контрольную поверхность /  (фиг. 46) пройдет
масса
—
Фиг. 46. Сила, действую­
щая на неподвижный ка­
нал при установившемся 
течении.
Соответствующее секундное изменение количества движения будет
Яс, _ Р  с  2 .. г 1('1 >
которое действует на массу как с и л а  Рх, приложенная в н а п р а ­
в л е н и и ,  о б р а т н о м  течению, так как здесь мы имеем уничт - о -  
ж е н и е  (исчезание) количества движения, т. е. его уменьшение 1 . 
В контрольном сечении 11 секундная масса
Р9с0.
Соответствующее изменение количества движения — С)с2 == —  Р2с22
ь §
равняется силе Р.2, приложенной в направлении потока. Кроме того, на 
рассматриваемые сечения действуют перпендикулярно к ним давления 
р ] и р2> дающие силы Ргрг и Р.2р2.
Складывая силы Рх Р]р1 и Р2 -{- Р2р2, получаем равнодействующую 
силу Р, приложенную к рассматриваемому каналу. Если желательно опре­
делить не внешнюю силу, действующую на массу, а силу реакции самой
1 Процесс становится более понятным, если представить себе в сече­
нии /  уменьшение скорости до нуля, а в сечении I I — увеличение ее от 
нуля до действительной величины.
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жидкости, то достаточно изменить знаки всех сил, как указано пунк­
тиром на фиг, 46.
Так как вывод не зависит от процессов, происходящих внутри ка­
нала, в особенности от действующих внутри установившихся сил, то 
и силы вязкости не играют в вышеприведенном рассуждении никакой 
роли. Таким образом т е о р е м а  ( з а к о н )  к о л и ч е с т в а  д в и ж е н и я  
п р и м е н и м а  б е з  о г р а н и ч е н и й  и д л я  в я з к и х ж и д ко с т е й. 
Но, конечно, силы вязкости, проявляющиеся на контрольных поверх­
ностях, всегда должны учитываться.
23. ДАВЛЕНИЕ НА ЛОПАТКИ И ЦИРКУЛЯЦИЯ
Плоский потенциальный поток вокруг одной лопатки в неограни­
ченном пространстве (фиг. 48) в общем состоит из чистого обтекания
Фиг. 47. Бесииркуляцион- Фиг. 47а. Циркуля- 
ный поток (—обтекания). ционный поток.
Фиг. 48. Суммарный 
поток.
Фиг. 47 до 48. Обтекание крыла.
и чистого циркуляционного потока. Чистое обтекание (фиг. 47) можно 
себе представить мысленно, помещая лопатку в плоско-параллельный 
поток идеальной жидкости со скоростью при этом на достаточно
далеком расстоянии от лопатки в потоке снова установится такая же 
скорость чу^. Чисто циркуляционный поток (фиг. 47а) согласно § 21 
можно считать обусловленным суммой Г циркуляции ряда мысленно 
п р е д с т а в л я е м ы х  с е б е  вихрей, расположенных по контуру (или 
внутри него) лопатки 1 и уходящих в бесконечность. Ни один из таких 
потоков невязкой жидкости не может вызвать силы, действующей на 
лопатку. Если же эти оба движения сложить (геометрически), то можно 
увидеть, что на верхней стороне лопатки, где направления обоих тече­
ний совпадают, возникнут большие скорости, в то время как на другой 
стороне лопатки, там, где скорости потоков п р о т и в о п о л о ж н ы  и, 
следовательно, вычитаются, получаются меньшие скорости. Так как самый 
поток является невихревым и, следовательно, соотношения в нем в дан­
ном случае удовлетворяют уравнению Бернулли, то с верхней стороны 
лопатки получается давление более низкое, чем с нижней. Математи-
1 Путем подбора можно установить такое расположение вихревых шнуров, 
при котором их суммарное воздействие даст нужный циркуляционный поток 
вокруг данного крыла.
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ческие исследования этого явления приводят к уравнению Кутта-Жуков- 
ского *, определяющего силу, действующую на лопатку:
А  =  (72)
о
причем эта п о с л е д н я я  н а п р а в л е н а  п е р п е н д и к у л я р н о  
н а п р а в л е н и ю  п о т о к а .  В уравнении (72) является скоростью 
протекания потока, или, если говорить о сложном потоке, то ско­
ростью в бесконечности; Ь — размах крыла в направлении, перпенди­
кулярном плоскости чертежа; Г — циркуляция вокруг него.
Возникает вопрос, как проявится циркуляция и подъемная сила, 
когда лопатка помещена в потоке реальной (вязкой) жидкости. Если 
построить картину токов для крыла, обтекаемого плоско-параллель­
ным потоком, например, при помощи методов, изложенных в § 5, то 
мы получим картину токов чистого обтекания по фиг. 47. Для этого
1 Описываем вокруг крыла цилиндрическую поверхность (контрольную) 
радиуса г, настолько большого по сравнению с размерами крыла, что на ней 
циркуляционный поток может рассматриваться как круговой с постоянной 
величиной ъоиг, а поток бес­
циркуляционный — плоско - парал­
лельным с постоянной скоро­
стью Результирующая ско­
рость ю в любой точке Р  поверх­
ности является геометрической 
суммой т„ и (фиг. 49).
Разлагаем силу, действующую на 
нашу поверхность, на составляю­
щую, параллельную и ей пер­
пендикулярную. По закону коли­
чества движения (§ 22) на кон­
трольную поверхность действуют 
следующие силы:
1. С е к у н д н о е  к о л и ч е ­
с т в о  д в и ж е н и я .  Для эле­
мента этой поверхности, соот­
ветствующего бесконечно малому 
центральному углу й у  и имею­
щего ширину Ь в направлении
оси крыла, количество протекающей жидкости ^ —ЬгЛ^тг =ЬгФ^ ш 
'7
Фиг. 49. Применение закона количества 
движения к крылу.
и количество движения К?ш,
сов
составляющая которого в горизонтальном
1ьном направлении:направлении является ■ (шет — а>мз т  а в вертикаль
йй?  ат,, соз ?. Таким образом на всю поверхность действует суммарная
г о р и з о н т а л ь н а я  с и л а  
2~
о
1 йС) (щ
и суммарная в е р т и к а л ь н а я  с и л а
ю и 5ш с?) =  -2- Ь г
2*
■ ю и 81п <р) сое
=  ^ а'О сов у  — Ь г  ^  со$-ср
О Ь о
интегрируя, имеем / Л =  0, Ь г  т,
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случая характерны критические точки А и В  у передней и задней 
кромок крыла, в которых линия тока, подходящая перпендикулярно 
к профилю крыла, разветвляется, обтекает контур, соединяется и снова 
отходит от крыла в нормальном к нему направлении. Наиболее суще­
ственным является то, что благодаря несимметричности профиля отно­
сительно потока точка В  находится не на острие крыла, а в п е р е д и  
его. Подобное обтекание крыла реальной жидкостью, обладающей не­
которой конечной, но настолько малой вязкостью, что она проявляется, 
главным образом, лишь в прилипании к стенкам, невозможно.
Не учитывая того, что согласно предыдущим рассуждениям на обеих 
поверхностях крыла должны образоваться вихри, там, где у стенок 
имеются утолщения трубок тока ,(см. § 13— 15), острая задняя кромка 
крыла должна обтекаться с бесконечно большой скоростью в напра­
влении от нижней поверхности крыла к точке В. В действительности 
это приводит к образованию вихря, изображенного на фиг. 49а. Так 
как вначале циркуляция по достаточно большому контуру, охватываю­
щему крыло и сбегающий вихрь, была равна нулю, то и в дальнейшем 
она должна оставаться равной нулю, что возможно лишь в случае, 
если вокруг самого крыла возникнет циркуляция такая же, как и вокруг 
вихря, но противоположного знака. Это циркуляционное обтекание
2. С и л а ,  з а в и с я щ а я  о т  д а в л е н и я  р  в жидкости, действующая 
нормально к элементу поверхности и равная р Ь г й у .  Значение р  определяется 
как давление .избыточное по сравнению с давлением в невозмущенном потоке, 
т. е. отнесенным к величине скорости да ,^, так что в точке Р нашей поверхности
р  =  [ - — -) (да^2— да'2), где да2 =  а а 2 -{- д а ,,2 — 2 да^да,, зш э, таким образом
Р  =  (2®оо 51п <Р -  да,,2).
Составляющая этой элементарной силы в г о р и з о н т а л ь н о м  н а п р а ­
в л е н и и  имеет величину
р  Ь г  0.01, у  йу  =  (2ге'00тг>„ зш <р — да,,2) Ь г соз <р й?а;
интегрируя з пределах от <р =  0 до ш =  2л, получаем силу Р п снова равную 
нулю. Для в е р т и к а л ь н о г о  н а п р а в л е н и я  имеем
р  Ь г зш ш с!у =  ('2тО0г1>и зш — да,,2) Ь г зш э Фр,
интегрируя, получим
р ъ = Л - Ь г ]  (2 ■тар> п зш а — да,,2) зш ? аГ<р =  —  Ь г  • 2® ^® ,^ =  ^  Ь г -  
о • '
Отсюда равнодействующая на нашу поверхность сила, которая совпадает на 
основании теоремы количества движения с силой действия потока на 
крыло, имеет составляющую: 
в направлении ■дасо
+  Ра — О,
в направлении, перпендикулярном даю
Л -+ Л -=  ~Ь-2г-и-,г т00.
Но произведение 2л,даи равно циркуляции вокруг крыла Г, и таким образом 
равенство (72) оказывается доказанным. Отсутствие силы в направлении да^ 
является следствием того, что мы рассматривали течение невязкой жидкости.
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(фиг. 47а) вызывает передвижение критической точки В  в направлении 
задней кромки; образованием ряда последовательных вихрей она пе­
редвигается до самой острой кромки до тех пор, пока не установится 
стекание струй по касательной, чем уничтожается причина односторон­
него сбегайия вихрей. На основании этого можно установить, что п р и- 
ч и н о й  в о з н и к н о в е н и я  д а в л е н и я  на  л о п а т к у  и с о о т в е т ­
с т в у ю щ и х ,  н о р м а л ь н ы х  к п о т о к у ,  п о д ъ е м н ы х  с и л  
я в л я е т с я  в я з к о с т ь  и ч т о  з а  с ч е т  т о й  же  в я з к о с т и  ж и д ­
к о с т ь  с т р е м и т с я  с т е к а т ь  по к а с а т е л ь н о й  к п р о ф и л ю .
Если крыло не имеет острой задней кромки, то стекание вихрей 
будет иметь место как с верхней поверхности, так и с нижней. Бла­
годаря несимметрии профиля одна из систем вихрей получит перевес, 
так что с одной стороны будет сообщаться большая циркуляция, чем 
с другой, и сумма этих циркуляций (алгебраическая) определит напря­
жение сбегающего вихря. Постоянное образование вихрей за тупым 
концом приводит, однако, при этом к увеличению сопротивления по 
сравнению со случаем острой кромки.
Некоторое количество вихрей будет срываться с крыла при 
установившемся движении, даже при наличии острой кромки, так 
как картина обтекания с касательным сходом струй (фиг. 48) пока-
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Фяг. 49а. Возникновение Фиг. 50. Обтекание
циркуляции. при наличии мертвого
пространства (умень­
шенная циркуляция).
зывает, что на верхней стороне крыла мы имеем значительное расши­
рение трубок тока, з то время как на нижней стороне они сужаются 
к концу крыла. Это имеет своим следствием то, что образующаяся 
застойная область с верхней стороны крыла больше, чем с нижней 
и стекание потока по касательной к профилю оказывается не вполне 
достигнутым. При этом устанавливается потенциальное течение, изобра­
женное на фиг. 50, с линией тока, исходящей из критической точки и 
проходящей посередине застойной области, т. е. находящейся несколько 
п е р е д  задней кромкой крыла. Отсюда, понятно, происходит некоторое 
уменьшение циркуляции ’.
Таким образом п о д ъ е м н а я  с и л а  п о л у ч а е т с я  в с е г д а  
м е н ь ш е й ,  чем с ила ,  с о о т в е т с т в у ю щ а я  т а н г е н ц и а л ь н о м у  
с т е к а н и ю  ж и д к о с т и .  Образование вихрей и стекание в поток 
застойной области вызывают также помимо чистого поверхностного 
трения появление известного сопротивления формы (ср. § 15), которое 
имеет непосредственную связь с уменьшением подъемной силы и на 
преодоление которого требуется дополнительная затрата работы, соот­
ветствующая количеству сорвавшихся с крыла вихрей.
1 См. также А. Ве1г в НапйЬисЬ бег РЬуз1к, издание Ое1§ег и. 8сЬее1, 
т. 7, ВегВп 1927, стр. 222.
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Если увеличивать угол наклона крыла по отношению к набегающему 
на него потоку, т. е. угол атаки, то в конце концов поток начнет сры­
ваться с верхней поверхности крыла, близко к его передней кромке, 
и подъемная сила перестанет увеличиваться и может даже начать падать. 
Это явление можно отчасти компенсировать сдуванием или отсасыва­
нием пограничного слоя (разрезное крыло).
24. КРУТЯЩИЙ МОМЕНТ, ПЕРЕДАВАЕМЫЙ КОЛЕСОМ
Если вода протекает сквозь лопастное колесо (находящееся в покое 
или вращающееся) с определенными скоростями входа и выхода, то из 
закона количества движения можно определить момент внешних сил, дей­
ствующих на колесо. Для этого рассмотрим два соосных колесу сечения 
цилиндрическими поверхностями (контрольными в смысле § 2 2 ), причем 
первое будет находиться весьма близко к входу в колесо, а второе — 
так же^ близко к выходу из него. Из сил, действующих на эти пересе­
кающие поток поверхности, силы давления как нормальные не'вызы-
вают никаких моментов и поэтому нами не рассматриваются. Момент 
сопротивления вызывается изменением момента количества движения 
жидкости, проходящей через рассматриваемое сечение, а также за счет 
влияния вязкости, т. е. за счет тангенциальных сил. Последние соот­
ветствуют уже рассмотренным нами при турбулентном течении по 
трубам (§ 1 1 ) вторичным турбулентным движениям и вызывают обмен 
импульсами между поверхностями (контрольными), который обнаружи­
вается в виде касательных усилий, несмотря на то, что касательные 
напряжения в действительном смысле этого слова отсутствуют1.
На фиг. 51 обозначены:
Го, с3 —  средние скорости воды в рассматриваемых сечениях входа и
а0, л3 — углы, образованные этими скоростями с касательной к окруж-
ги г2 — радиусы рассматриваемых цилиндров;
<3 —  расход жидкости в м а1сегс.
При этом независимо от того, как происходит течение внутри 
колеса, действуют следующие силы:
1 Подобные процессы разбирает З с Ь П с Ь И п ^  в 1п§.-АгсЬ., т. 1 (1930), 
тетр. 5, стр. 533 и след. См. далее М й11ег, 2. рез. ТигЫпетшез., 1919, стр. 173.
Фиг. 51. Применение закона количества движения к вращаю­
щемуся колесу.
выхода;
ностям;
7724. Крутящий мочэат, передаваемый кот есом 
В сечении /:
•Юсила, равная секундному количеству движения 1— с0 в н а п р а в л е -
нии,  о б р а т н о м  н а п р а в л е н и ю  с0, при этом ее плечо /0 =  гх соз а0 
и момент количества движения
. тС? , уОМ 0 =  — сй10 —  — с0гг соз а0 ,
О о
кроме этого — соответствующий вторичным турбулентным движениям 
момент А!“о *
В сечении //:
сила, равная секундному количеству движения -  - с3 в направлении 
скорости с3 с плечом 1Ъ =  г2 соз а3 и моментом
М а уф 1■ с3/3 — с3г2 соз а3
и, кроме того, дополнительный момент М т . Результирующий момент, 
передаваемый лопатками, будет, таким образом, равен
М ==М 3- М 0 +  Л1 + Л 1 ,
ИЛИ
т<2
М  (ГаС®С05 М з_г^ ° С08 а°) +  Жт°+  М ъ'
(73)
Так как с3 соз а3 =  с3и и с0 соз а0 — с0и, т. е. равны окружным сла­
гающим скоростей входа и выхода, то уравнение (73) может быть 
переписано так:
(74)
Выражение в скобках представляет собой приращение момента 
количества движения, приходящегося на единицу массы.
Если пренебречь обоими членами, обусловленными влиянием вязкости, 
т. е. М  и М_ , то передаваемый лопатками момент равен приращениют0 ‘.3
момента количества движения жидкости, протекающей в 1 сек.
Из уравнения (74) получаем при свободном течении, т. е. при 
М =  О, М  — 0 и М  —  0, закон постоянства момента количествато ~з 7
движения, так как оно дает г2с3м — — 0 .
Весьма важную величину представляет собой количество работы, 
отдаваемое лопатками каждому килограмму протекающей жидкости, т. е. 
удельная работа колеса (в кгм/кг), равная так как эта величина
при отсутствии трения представляет собой высоту напора, она также 
называется т е о р е т и ч е с к и м  н а п о р о м .  Эта величина определяется 
из приведенных ниже выражений для секундной работы колеса в кгм/к? 
при о), равной угловой скорости колеса:
УИш =  чЯН,нь,
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или
Н
Мсо
: Т<? ’
что согласно уравнению (74) дает
Я.гьь— 7 г2сзм' ■г. с.1Г0ц.) + .
М_ -М_
(75 )
Т у р б у л е н т н ы й  о б м е н  и м п у л ь с а м и ,  у ч т е н н ы й  в п о ­
с л е д н е м  ч л е н е  (в дальнейшем, в § 26 и 56 он обозначен 2 а), 
и м е е т ,  с л е д о в а т е л ь н о ,  т е м  бол ь шее в л и я н и е на у д е л ь н у ю 
р а б о т у  к о л е с а ,  ч е м м е н ь ш е  в е л и ч и н а  р а с х о д а .  Если пре­
небречь этим обменом, который частью выражается в повышении на­
пора х, главным же образом в потере энергии и, таким образом, имеет 
тот же характер, что и разобранная в § 18 потеря на трение колеса 
об окружающую жидкость, то мы получим ч и с т о  т е о р е т и ч е с к у ю  
в е л и ч и н у  у д е л ь н о й  р а б о т ы ,  выражающуюся в приращении 
момента количества движения:
(О
ИН , = - ( Г*СЫ— Г1С0,)- (76)
Это уравнение называется уравнением Эйлера. Если ввести окружную 
скорость на радиусе г2 и гг в виде и.2 =  г2<а и и ■ г.ш, то получим
1
Н { Ъ  —  —  ( К2С3и и 1с0.«) ■ (77)
Если учитывать, что лопатки в колесе расположены на конечном 
расстоянии друг от друга, то абсолютное движение перед самым ко­
лесом и непосредственно за ним уже будет нельзя считать устано­
вившимся (§ 37 до 40). Однако вышеуказанное применение закона 
количества движения допустимо и в том случае, если за величины
о» и Сои взять средние значения этих скоростей.
Если рассматривать колесо с бесконечно большим числом лопаток, 
то, применяя закон количества движения для элемента между радиусами 
г и г - \-й г , получаем на основании тех же рассуждений, которые 
привели нас к уравнению (74) (так как здесь не приходится учитывать 
обмена импульсами), следующее приращение вращающего момента:
(Ш  =  1 ( 2  й{гск). (77а)
24а. ЦИРКУЛЯЦИЯ И УДЕЛЬНАЯ РАБОТА ЛОПАТОК
Циркуляция по контуру, охватывающему лопатки, носит название 
в н е ш н е й  ц и р к у л я ц и и  Га; циркуляция по контуру, не охватываю­
щему лопаток, называется в н у т р е н н е й  циркуляцией Г,. Лопатки 
колеса мы представляем себе при этом опять в виде затвердевших
1 С м .  §  1 1 7  с.
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вихрей. Если мы будем эти величины определять вдоль по окружностям 
радиусов г2 и Гр то
Г в —  с -3н * =  ^  ( Г2СЗиУ> Г,, ~  С0п ' —  2" (гхС0]() ,
ИЛИ
у у    1±. •' 2е Як  2тс ’ 2 т :
При этом уравнение (76) можно пере­
писать так:
ш
Н„ оТГТ,- (Г« ' У,)- (78)
Наличие внутренней циркуляции Г,, 
предполагает наличие вихревого источ­
ника (фиг. 15). Так как внешняя и вну­
тренняя циркуляции различны, то, по § 2 1 , 
между этими областями должны нахо­
диться вихри, которые создают циркуляцию и которые мы можем пред­
ставить себе лишь в виде лопаток, так как набегающий поток (в абсо­
лютном движении), образованный идеальной жидкостью, должен быть- 
незавихренным.
На основании рассуждений, приведенных в § 21, циркуляция по 
какому-либо контуру равняется сумме циркуляций по замкнутым линиям, 
заключенным внутри рассматриваемого контура. Если мы обозначим, 
циркуляцию вокруг отдельной лопатки, определенную для абсолютного 
движения, через Г8, то при г  лопатках имеет место соотношение
ГЯ =  Г4 +  * ГЛ  (79)
которое может быть выведено непосредственно, если на фиг. 52 выбрать 
контур АВСБ  для циркуляции вокруг лопатки таким образом, чтобы 
линии АВ  и СБ при повороте их на шаг одной лопатки совпадали, 
так как при этом линейные интегралы по этим кривым будут одинаковы, 
по величине и обратны по знаку.
Так как Гв — Г{ =  гГ 5, то уравнение (78) даст нам новое выражение
г Г .. (80)
Циркуляция Г8 вокруг отдельной лопатки образуется при начале дви­
жения колеса так, как то было описано в § 23.
О. АНАЛИЗ РАБОТЫ КОЛЕСА ЦЕНТРОБЕЖНОГО 
НАСОСА ПО ЭЛЕМЕНТАРНОЙ (ОДНОРАЗМЕРНОЙ) 
СТРУЙНОЙ ТЕОРИИ
25. АБСОЛЮТНОЕ И ОТНОСИТЕЛЬНОЕ ДВИЖЕНИЕ, БЕЗУДАРНЫЙ
ВХОД
Для наблюдателя, вращающегося вместе с рабочим колесом, наблю­
даемые им скорости и траектории частиц воды, протекающей через 
рабочее колесо, будут отличаться от скоростей и траекторий, которые 
увидит наблюдатель, следящий за движением воды из неподвижного
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окружающего пространства. Скорости частиц по отношению к непо­
движному наблюдателю называются а б с о л ю т н ы м и  скоростями; ско­
рости по отношению к наблюдателю, вращающемуся вместе с колесом, 
называются о т н о с и т е л ь н ы м и  скоростями.
Введем следующие обозначения Ч
и — окружная (переносная) скорость, т. е. скорость движения отдель­
ной точки колеса; 
с —  абсолютная скорость воды;
'аз — относительная скорость воды; 
а —-угол между и и с;
^ — угол между из и —  и ( — к окружная скорость, обратная дей­
ствительной).
Введем также следующие условные индексы:
0 соответствует скоростям непосредственно перед входом на
рабочее колесо;
1 •—- непосредственно после попадания на рабочую лопатку;
2  —  непосредственно перед выходом из рабочего колеса;
3 — непосредственно после выхода из рабочего колеса.
Абсолютная скорость с может быть получена путем векториального
сложения пи и и, т. е. в ,  и и с образуют при сложении параллелограм
При бесконечно большом количестве лопаток относительная траек­
тория частицы воды совпадает с кривой очертания лопатки АВ. На­
чальный элемент лопатки совпадает по направлению с относительной 
скоростью •и>1 и расположен под углом к соответствующей окруж­
ности; аналогично конечный элемент лопатки расположен под углом (3.2 
к наружной окружности и совпадает по направлению с относительной
1 Согласно нормам турбиностроения (Беолинская конференция 10 января 
1906 г.).
(фиг. 53), диагональю кото­
рого является вектор абсолют­
ной скорости с и сторонами 
которого являются вектор от­
носительной скорости на и 
вектор переносной (окружной) 
скорости и. Иначе говоря, ука­
занные три скорости обра­
зуют стороны треугольника. 
На фиг. 53 изображено сло­
жение скоростей для входа и 
выхода.
Фиг. 53.
В настоящей главе О мы 
будем считать, что картина от­
носительных скоростей совпа­
дает с той, какую мы имели 
бы при бесконечно большом 
числе бесконечно тонких ло­
паток; иначе говоря, мы счи­
таем все линии тока конгруент- 
ными и все явление однораз­
мерным.
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скоростью у выхода щ .  Д л я  у м е н ь ш е н и я  п о т е р ь  при  в х о д е  
в о д ы  на  л о п а т к у  н е о б х о д и м о ,  ч т о б ы  в х о д  п р о и с х о д и л  
б е з  у д а р а ,  и н а ч е  г о в о р я ,  н а п р а в л е н и е  о т н о с и т е л ь н о й
а б с о л ю т н о й  
и,
с к о р о с т и
с о в п а д а т ь
с к о р о с т и  щ ,  п о л у ч а е м о е  из 
в х о д а  с1 и о к р у ж н о й  
с н а п р а в л е н и е м  н а ч а л ь н о г о  э л е м е н т а  л о п а т к и .  Это воз­
можно только при бесконечно большом количестве лопаток и только 
для одной, определенной подачи, которую и называют н о р м а л ь н о й  
подачей К
Абсолютная траектория отдельной частицы АВ', т. е. та траектория, 
которую может видеть неподвижный наблюдатель, имеет при входе 
направление абсолютной скорости е,, образующее с окружностью входа 
угол аг; на окружности выхода 
направление абсолютной траек­
тории совпадает с направлением 
абсолютной скорости с.г и обра­
зует с окружностью выхода 
угол а2. Таким образом, когда 
частица, движущаяся из точки А, 
достигнет относительно колеса С\
точки х , то относительно непо­
движного наблюдателя она пе­
реместится в точку х ' . При этом Фиг. 54. 
х х '  есть путь, пройденный точ­
кой х  самого колеса за время I,
в течение которого рассматриваемая частица переместилась в своем 
относительном движении из точки А в точку х . Иначе говоря, цен­
тральный угол © дуги х х '  равняется шг при условии постоянной угло­
вой скорости колеса ш.
Диаграмма скоростей для 
входа.
о>Непосредственно п е р е д  рабочей лопаткой вода имеет скорость с{ 
которая меньше скорости непосредственно после входа на рабочее 
колесо, ввиду конечной толщины лопаток. Во всяком случае составляю­
щие (компоненты скорости), параллельные радиусу (фиг. 54),
С(,т — со 5*п «0 =  'И'о зш |30 и с1 т  '
должны удовлетворять следующему равенству, вытекающему из уравне­
ния непрерывности:
С1т — С0т7 ( 1 )Н ---а1
В этом выражении {х есть длина дуги по окружности входа между
щина лопатки, замеренная в направлении окружности входа (фиг. 55).
1 Строго говоря, по современному представлению безударный вход имеет 
место до тех пор, пока угол отклонения лопатки от направления относительной 
скорости (угол атаки) таков, что не имеет места отрыв потока (см. конец § 23). 
Таким образом вход без потерь лежит в области расходов, соответствующих 
этим углам атаки, и величина этой области в значительной мере зависит о г 
очертания входной кромки лопатки (фиг. 55). Однако изложенное выше пред­
ставление о безударном входе временно должно быть сохранено.
6  8ак. 4077. — Цантробекные ж пропеллерные насосы.
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Если г  есть число лопаток рабочего колеса и 2)х— диаметр окруж­
ности входа, то шаг 1Х будет
(2)
Между толщиной лопатки 5Х, измеренной по нормали к ее поверх­
ности, и толщиной о1 , определяющей уменьшение входного сечения., 
существует соотношение
<3>
Переход скорости с0 в скорость сх происходит на окружности 
входа, т. е. обе скорости с0 и сх должны одновременно существовать 
в одних и тех же точках. Для обеспечения по возможности бе удар­
ного изменения скорости (без срывов струй) лопатку рационально, 
у входа утоньшить и закруглить (фиг. 55).
Как показывают опытные исследова­
ния несущих крыльев, заострение входной 
кромки не только не улучшает, но даже 
несколько ухудшает к. п. д. лопатки.
Закругление кромки делает лопатку 
менее чувствительной по отношению к 
незначительным отклонениям направления 
относительной скорости от направления 
начального элемента лопатки 1 и, кроме 
того, делает ее менее подверженной износу. Примечательно также, что 
выполнение входной кромки лопатки оказывает влияние на величину 
максимально возможной высоты всасывания (см. п. |3 § 7с). На фиг. 54 
изображен треугольник скоростей для входа, построенный в том пред­
положении, что при входе в сужение окружная составляющая скорости 
с0и —  с1и, т. е. что момент количества движения гси остается постоян­
ным. Выведенное в § 24 выражение для передаваемого вращающего 
момента [уравнение (74)] показывает нам, что при таком допущении 
на концах лопаток нет окружных усилий, а это должно способствовать 
более плавному входу 2.
При выходе из колеса конечная толщина лопаток, наоборот, вызы­
вает замедление меридиональной скорости с
С2 т  =  51П 3.2 =  С2 51П Яд ДО Сд„, =  ДУд 51П [Зд =  Сд 5Ш Яд
(фиг. 56), так что
Фиг. 55. Входные участки 
лопаток.
‘•2 т и
(4)
при условии, что концы лопаток имеют очертания, нанесенные пунктиром 
на фиг. 57.
Как мы уже указывали выше, при замедленном движении желательно 
постепенное увеличение сечения, в связи с чем выходные кромки
1 См. предыдущую сноску.
2 Если изменение толщины определяется согласно § 33 а [уравнение (50)] 
(фиг. 68), то можно достичь постоянства момента количества движения вдоль 
заостренной части лопатки, т. е. сделать этот участок нерабочим.
лопаток следует делать острыми, как показано сплошными линиями 
на фиг. 57. Это соображение полностью подтверждается опытами над 
профилями несущих крыльев. Угол заострения о2 следует выбирать 
настолько малым, насколько это оказывается допустимым по условиям 
изготовления и изнашивания. Тупые или закругленные выходные концы 
лопаток приводят к ухудшению к. п. д. на 1 — 2 °/0, причем на напоре 
это отражается очень мало, иногда даже несколько повышает его Ч 
Если лопатка на выходе заострена указанным образом, то можно 
не входить в рассмотрение конечной толщины лопатки, т. е. принять 
е3т —  с2т. За направление угла выхода в этом случае можно считать 
направление биссектрисы угла заострения 82. В том же случае, когда 
утоньшение концов лопаток незначительно, следует учитывать в расчете
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Фиг. 56. Диаграмма скоростей для выхода. Фиг. 57. Выходные кромки
лопаток.
вышеупомянутое уменьшение выходного сечения колеса. Во всяком 
случае одного уравнения (4) недостаточно для того, чтобы определить, 
как изменятся треугольники скоростей при выходе из каналов, суженных 
лопатками. Если принять, что по выходе из канала между рабочими 
лопатками жидкости больше не сообщается никакой энергии, то можно 
снова воспользоваться условием постоянства момента количества дви­
жения гси, т. е. принять, что с2в — с3и. Тогда вместо треугольника 
скоростей А 2 В2 С2 (фиг. 56) получим треугольник А в В2 С2, в котором 
абсолютная и относительная скорости изменяют свое направление по 
сравнению с первоначальными. Несмотря на изменение направления та/3 
по сравнению с Ж12, удара не должно произойти, так как за выходной 
кромкой лопатки образуется устойчивая „мертвая” (вихревая) зона, 
благодаря которой указанный переход происходит постепенно.
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Так как в 1 сек. подается ф кг воды на высоту Н  м, то полезная 
мощность, передаваемая воде, равняется ф кгIсек • Н  м. Полный расход 
мощности на работу насоса больше полезной мощности, переданной 
воде, на величину потерь. Среди всех потерь главную роль играют 
так называемые г и д р а в л и ч е с к и е  п о т е р и ,  с в о д я щ и е с я  к п о ­
т е р е  н а п о р а  на трение и к потере от изменений сечения потока 
и изменений его направления. Если задается напор Н, который должен 
быть создан насосом, то в него включаются также потери напора 
в примыкающей к насосу водопроводной сети. Что же касается гид­
равлических потерь, имеющих место между всасывательным и нагнета-
Г См. 5 с Ь и 1 г, РогзсЬ.-АгЪ. 1гщ.-\Уе$„ тетр. 307, стр. 20.
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тельным патрубками насоса, которые мы обозначим через 2 к, то эти 
потери не входят в величину потребного напора. Таким образом работа 
в кгм, передаваемая каждому килограмму подаваемой воды, так назы­
ваемая удельная работа лопаток, равняется 1 Н1П =  Н -\-
Так как Нт * есть в то же время напор, который мог бы создать 
насос, работая без внутренних гидравлических потерь, то эта величина 
также носит название т е о р е т и ч е с к о г о  напора.
К гидравлическим потерям следует еще присовокупить потери, кото­
рые не влияют или влияют косвенно на высоту напора, создаваемого 
колесом. В первую очередь таковыми будут потери через неплотности, 
вызываемые тем обстоятельством, что в уплотнениях между рабочим 
колесом и кожухом приходится из соображений эксплоатации оставлять 
небольшие з а з о р ы ,  через которые вода из области высокого давления 
попадает обратно в область низких давлений всасывающей стороны 
насоса (фиг. 162). Частичная утечка воды может иметь место также и 
через сальниковые уплотнения, а в некоторых конструкциях и через 
зазоры диска, уравновешивающего силу осевого давления (см. от § 99 
до 101). Расход воды через колесо будет, следовательно, больше 
подачи насосом на величину этой потери через зазор . (Дополни­
тельный, бесполезный расход мощности, называемый потерей через 
зазор, учитывается в уравнении (5) членом С?зр. Ред.)
Кроме этого следует иметь в виду, что мощность тратится на т р е ­
н и е  р а б о ч е г о  к о л е с а  о воду, на что требуется расход мощности 
Л/), определяемый по уравнению (57а) в лошадиных силах, и наконец, 
механические потери, вызываемые трением в подшипниках, сальниках 
и промежуточных уплотнениях, на что также требуется расход мощ­
ности Ыт. Кроме этих величин следует еще упомянуть влияние турбу­
лентного обмена импульсами у обода (окружности выхода) колеса 
(§ 24), действующего в том же направлении, что и трение колес 
о воду, и являющегося источником дополнительных потерь, которые 
мы обозначим через 2 а кгм  на каждый килограмм протекающей жид­
кости (см. конец § 24). Таким образом полная мощность, затрачиваемая 
при работе насоса, будет равна
(3  +  <2вр) (,Нгь +  2 а) +  Мг -\-Ы т. (5)
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Соответственно всем этим потерям различают следующие к. п. д.
а) Гидравлический к. п. д., равный отношению действительной 
высоты подачи И  к теоретической высоте подачи Нп \
Н  Н
Н1Н -  Н + 2 Ь ■ (6)
Этот коэфициент учитывает гидравлические потери в колесе и ко­
жухе 2ГЙ.
1 В ел и ч и н а  Н(н в т у р б и н а х  с о о т в е т с т в у е т  р а б о т е , п р и х о д я щ е й с я  на 1 кг 
ж и д к о с т и . В  п ар ов ы х т у р б и н а х  о н а  о б о зн а ч а е т ся  ч е р е з  Ьи (См. А . 5 1 о < 1 о 1 а ,  
О а т р { -  и п й  Оа$1:игЫпеп, 1 д о  6  АиН., ВегНп).
* Э та  ч и с т а я  в ел и ч и н а  н а п о р а  Н(н н е  с о д е р ж и т  в с е б е  в п р о т и в о п о л о ж ­
н о с т ь  у к а за н н о й  на стр . 7 8  п о т е р ь  на о б м е н  2 а н а  в н еш н ем  о б о д е  к о л е с а .
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Ь) Объемный к. п. д., равный отношению действительного расхода 
к протекшему через колесо количеству,
•V
<2
Я +  Я3 (7)
учитывающий потери вследствие неплотностей.
с) Внутренний к. п. д., равный отношению полезной мощности 
к общей мощности Я4, переданной жидкости, так называемой внутренней 
или индикаторной мощности, отличающейся от мощности на валу N  
на величину Ыт механических потерь в подшипниках:
ги = ' N.
ЛЯ %ЯН
‘V— Мт '((Я +  Яяр) Ш а  +  2 а) +  7 Ш Г ■ (8)
Этот коэфициент учитывает внутренние потери, т. е. все те потери, 
которые передаются жидкости в виде теплоты.
б) Механический к. п. д., равный отношению внутренней (индика­
торной) мощности к мощности на валу:
Ч, N
н - м п
N (9)
учитывающий трение в подшипниках.
е) Полный к. п. д., равный отношению полезно расходуемой мощ­
ности, ко всей потребляемой мощности:
Г = К .
1 N  '
'(ЯН
1 (Я 4 -  Щ ъ  +  2 а) +  75 (МТ +  Мт)
I 0?рЛ  ~\~2а
я )
К + н т (Ю)
Я Л7„
Из уравнений (8) и (9) видно, что =  т)4т),и, очевидно, что полный
к. п. д. т) меньше всех частичных к. п. д., перечисленных в пп. а — б, 
так как он учитывает все имеющиеся потери.
О т н о ш е н и е  м е ж д у  г\к и т). На практике часто приходится опре­
делять гидравлический к. п. д. Т|д из полного к. п. д. т], установлен­
ного соответствующим испытанием, путем выделения потерь в зазоре, 
потерь на трение колеса о воду и потерь на трение в подшипниках. 
Поэтому требуется установить соотношение между т] и %; при этом 
потери на обмен 2 а могут не учитываться, так как они для расходов, 
имеющих место при максимуме к. п. д., не имеют никакого значения. 
Если обозначить
г =
■$Р —
4,
<2
1 ,
К
N  ’
ЛЯ
N ( 11)
НгЛ~Нт Н г -\-Н т____ 1 _ / Г у
---------—  = —  -------- - Г~1 \ “ г  I ~ТП'
N.
то
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Если эти величины подставить в уравнение (10) при 2 ,  =  0 и ре-
Н
шить его относительно %  ■ Я,
то получим
1Ь
7Ыг
1 +  ^
1 - ( С ,  +  Ст)
или, так как 1 -Г- =  — ,
* 8р
1  - (Сг +  Ст) ч, •
(12)
( 1 2 а)
При С8р — 0,05. Сг-(-Ст  =  0,1 получим, например, г1л —  1,167ч, т- е- 
при 7) =  0,7 получим 7)а — 0,82. Отсюда видно, что % меньше, чем 
сумма полного к. п. д. ч и соответствующих коэфициентов потерь.
Д р у г о е  о п р е д е л е н и е  %• Гидравлические потери 2.к имеют 
место, главным образом, в колесе и направляющем аппарате, так как 
скорости в кожухе насоса сравнительно невелики. Поэтому потери 
могут быть выражены для подобных конструкций насосов, т. е. для 
подобных форм каналов, в долях скоростного напора при входе в со­
ответствующий канал. При этом потери в колесе
Ж  
1 1 Ч
Потери в направляющем аппарате
С “
г  = с  -3- 
11 2 Ч
(13)
(14)
Если пренебречь потерями в каналах самого кожуха, то получим
Н = Н 1Г~ ^ 'ЧИпч . Г  Ч2 2 5 -
Таким образом
Я
Я
1 —
ж ч ъ
(15)
(16)
а
или, подставляя Я.,, =  ■ Я,
1
2,?Я
(17)
Для центробежных насосов при пользовании уравнениями (13) и
(14), широко применяемыми в области паро турбостроения, не получается 
точности, достаточной для практических расчетов. Это объясняется тем, 
что как формы каналов колеса и направляющего аппарата сильно разли­
чаются между собой для насосов различных конструкций, так и потери 
при преобразовании скорости в давление зависят от формы каналов 
в большей мере, чем потери при обратном процессе. Так, например, при 
установлении коэфициентов ^  и приходится учитывать отношение
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сечений входа и выхода колеса и направляющего аппарата. Только 
для сравнительных подсчетов при подобных формах каналов уравне­
ния (15) и (17) оказываются полезными. При этом величины С1 и С, 
должны выбираться в соответствии с ожидаемым изменением т)й. Для 
радиальных насосов средней величины с лопатками, сильно загнутыми 
назад, следует принимать
27. РАБОТА, ПЕРЕДАВАЕМАЯ ЖИДКОСТИ ПРИ БЕСКОНЕЧНО
При определении высоты напора Н, развиваемого рабочим колесом, 
по заданным треугольникам скоростей для входа и выхода приходится 
определять в первую очередь высоту теоретического напора На , соз­
даваемого лопатками, и из этой последней величины получить Н  путем 
умножения на гидравлический к. п. д. т]д:
Отметим, что теоретическая высота напора Н{Л колеса равняется работе, 
переданной колесом 1 кг воды.
В соответствии с одноразмерной элементарной струйной теорией 
мы примем, что направление относительных (входной и выходной) ско­
ростей совпадает с направлениями начального и конечного элементов 
лопатки. Иначе говоря, мы будем считать, что величина и направление 
относительной скорости на любой ссосной окружности (окружности, 
описанной из центра, лежащего на оси колеса, в плоскости перпенди­
кулярной оси) постоянны. Ниже будет показано, что это условие соот­
ветствует бесконечно большому количеству лопаток (§ 37 и след.). 
Так как угельная работа лопаток, передаваемая в действительности 1 кг 
воды, значительно отличается от работы, которая была бы передана при 
бесконечно большом количестве лопаток, мы обозначим эту последнюю 
чеРез "«со*
Для определения этой величины мы могли бы применить уравне­
ние (77) § 24, выведенное из теоремы моментов количества движения, 
но здесь мч все же воспользуемся несколько другим, в известном от­
ношении даже менее точным *, методом.
Работа НПсо или численно равное ей приращение напора равняется, 
очевидно, разности полных напоров в выходном и во входном сечении 
колеса плюс потеря напора внутри рабочего колеса которая 
является частью всех гидравлических потерь 2.ь внутри насоса. Это 
приращение напора может состоять, с одной стороны, из повышения 
статического напора Нроэ (так называемого д а в л е н и я  в з а з о р е ) ,  
т. е. за колесом, с другой стороны, из приращения скоростного на­
пора, вызванного изменением абсолютной скорости с0 (при входе на ра­
бочее колесо) до величины выходной скорости с2. Таким образом
1 Влияние турбулентного обмена при входе и выходе из колеса сюда 
не входит [см. уравнение (75) § 24].
^  =  0,15 до 0,3, С2 =  0,3 до 0,4.
БОЛЬШОМ ЧИСЛЕ ЛОПАТОК
(18)
(18а)
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Приращение статического напора Нр создается, с одной стороны
центробежными силами, возникающими при вращении воды вместе 
с рабочим колесом; при этом в случае отсутствия расхода за счет 
центробежных сил вызывается приращение напора, равное
«г2
ч
[уравнение (66) § 2 1 ]1.
С другой стороны, приращение напора вызывается тем, что на 
чисто вращательное движение налагается относительное движение про­
текания, соответствующее источнику (с заданным расходом. — Ред.),
при котором получается падение 
относительной скорости входа и>0 
до относительной скорости вы­
хода щ ,  чему соответствует по­
вышение статического давления
•“Шо
2^
Фиг. 58. Диаграмма скоростей для входа 
и выхода.
Поскольку рассматриваемые 
движения налагаются одно на 
другое, соответствующие прира­
щения давления суммируются. Если ввести в рассмотрение потери на­
пора на трение, на изменение направления и на изменение сечения, 
равную то полная величина давления получится равной
ЯРоо
и.,} —- и124 -'О/02 —  ш 2
Ч 'V
(19)
Полный расход работы на 1 кг жидкости, равный приращению 
напора Я йсо, получается согласно уравнению (18а) равным
Я о2-
'сУо
VIОО Ч
(19а)
Отметим, что величина потерь 2.х совершенно не влияет на вели­
чину передаваемой работы Я Яоо; существенными оказываются только 
действительные скорости.
Из треугольников скоростей А 0ВС1 и А2ВС’2 (фиг. 58) непосред­
ственно видно, что
■ш02 =  их2 +  с02 — 2,и1с0 соз а0, 
тир —  н22 с22 — 2 и2с2 соз а.2.
Подставив эти значения в равенство (19а), получим
1
ЯVI СО ■ (м2с2 С05 а2---п 1 с 0  005 ао) > (20)
1 Абсолютный поток не имеет в себе вихря, принятого при выводе этого 
уравнения, что, однако, ввиду предположенной конгруентности линий тока 
не вносит ошибки.
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или, замечая, что с2 соза2 и с0 соза0 равняются тангенциальным со­
ставляющим абсолютных скоростей с2м и с0и, получим окончательно
и а „  =  “  («2С2М — «1 0^») =  7 (ГчР2и — ^о») (21)
о о
ири
Уравнение (21) совпадает с уравнениями (76) и (77) § 24 с той 
лишь разницей, что выше рассматривалось конечное количество лопа­
ток. Это уравнение есть о с н о в н о е  уравнение для расчета каких. 
угодно турбомашин.
Частный случай этого основного уравнения при Нт =  0 дает нам 
теорему площадей (§ 5, Ь).
В выражение для теоретической высоты подачи не входит удель­
ный вес жидкости. Из этого непосредственно вытекает, что напор, раз­
виваемый насосом, будучи в ы р ш ж е н  в м е т р а х  в ы с о т ы  с т о л б а  
п о д а в а е м о й  ж и д к о с т и ,  не зависит от рода подаваемой жидкости 
и будет, например, один и тот же для воды, масла и воздуха К Точно 
так же и объем подаваемой жидкости (величина подачи) не зависит от 
рода подаваемой жидкости. Расход мощности, равный
ЛГ ^ ■ Н75
очевидно, пропорционален удельному весу.
Эти соотношения имеют место только в том случае, когда напор выражен 
в метрах столба подаваемой жидкости. Если выражать напор в кг/см2
т Н(=  10 000 кг/ж2) при Др =  , или рассматривать манометрический напор,
"Яотнесенный к холодной чистой воде Итап =  , то он оказывается пропор­
циональным удельному весу перемещаемой жидкости, в то время как полезная 
мощность
т^ 7 5 ~  75
10 000 
75 <?ЛР
при заданном объемном расходе не зависит от рода жидкости, так как сам 
манометр непосредственно указывает эту зависимость. Если ввести 
вместо расхода в мЩвк весовой секундный расход О =  в кг/сек, то 
полезная мощность будет выражаться
У и . = .
ОН 1 ОСО О
75 75 1
Г Г  ___■* * ОТ1 п/п ' 10 000 О 75 г Ар.
Таким образом полезная мощность будет о б р а т н о  п р о п о р ц и о ­
н а л ь н а  в е с у  т е д и н и ц ы объе ма ,  е с ли  в м е с т о  н а п о р а  Я  под­
с т а в и т ь  д а в л е н и е  Др и вме с т о  о б ъ е м н о г о  р а с х о д а  п о д с т а ­
в и т ь  в е с о в о й  р а с х о д  О. Принимая во внимание все увеличивающееся 
значение перекачки горячей воды, необходимо отчетливое уяснение всех 
вышеприведенных соотношений.
1 Для потерь и для действительного капора это не совсем точно, так как 
согласно закону Рейнольдса коэфициенты сопротивления трения только тогда 
подобны, когда равны произведения кинематической вязкости на скорость 
(§ 82). Это особенно важно в случае жидкостей с относительно большой вяз­
костью, как, например, масло.
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28. НАСОСЫ БЕЗ НАПРАВЛЯЮЩЕГО АППАРАТА ПРИ ВХОДЕ
Если перед рабочим колесом не имеется никаких направляющих 
лопаток, то абсолютный угол входа можно принять равном а0 — 90°. 
Абсолютная скорость входа является при этом и радиальной скоростью 
(фиг. 58а). Так как при этом
<ч)2 =  ®о2 — к12>
то равенства (19) и (19а) преобразуются к следующему виду:
Нроо
н .
«22  та22 ~ЬС02  
2§
и.* —  ® а2 +  с22
^ 1 .
Шсо '
(21а)
(21Ь)
а  так как созао = 0  и с0в =  0 , то равенства (2 0 ) и (2 1 ) примут сле­
дующий вид:
(22)
Так как обычно направляющих аппаратов при входе не делают, 
то уравнение (2 2 ) является общеупотребительной формой о с н о в н о г о
уравнения при расчете турбона­
сосов.
По вопросу о том, соответ­
ствует ли действительности пред­
положение о равенстве абсолют­
ного угла входа а0 =  90° при сво­
бодном притекании жидкости к 
насосу, имеются следующие дан­
ные: Блесс 1 (В1аеВ) делал види­
мым направление струй, подхэдя- 
щих к центробежному вентиля­
тору, пуская в воздух дым; этими 
•опытами гипотеза радиального подхода жидкости была подтверждена. 
Опыты Гаймана 2 (На1тапп), изучавшего направление струй, подходя­
щих к колесу насоса, при помощи флюгерков, показали отклонение 
от радиального направления на 0,5—8°, в среднем на б^ЗО' в напра­
влении вращения. При уменьшении подачи наблюдалось большее откло­
нение от радиального направления вследствие большего влияния трения 
о боковые стенки, и наконец, при полном закрытии напорного вентиля 
•скорость перед рабочим колесом становится тангенциальной.
Многими конструкторами для повышения надежности расчета угол а0 
берется равным 85°. Для того чтобы оправдать эту меру, надо ска­
зать следующее: при определении напора по уравнению (2 1 ) за
состояние жидкости, характерное для входа, следует считать состояние 
воды до н а ч а л а  в о з д е й с т в и я  на нее колеса. Поэтому в этом
Фиг. 58а. Диаграмма скоростей при 
радиальном входе.
1 2иг ТЬеопе бег 2еп1п{и§а1ритреп ипб УелШа(огеп. 2. §ез. ТигЫпептуез., 
1907, стр. 470.
2 ВеНга§ гиг Кепп1шз бег АЫ1ап§1§кеИ без УПгкип^здтабез уоп беп 
ПшбгеЬипдзгаЫеп етег Кге1зе1ритре аиШгипбуоп УегзисЬеп, диссертация, 1916.
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уравнении должен быть вычтен момент количества движения при входе, 
вызванный н а п р а в л я ю щ и м  а п п а р а т о м  п р и  вх о д е .  Такому 
аппарату равнозначен 1 ряд следующих друг за другом и не нахо­
дящихся в одной плоскости колен во всасывающем трубопроводе. 
Таким образом характерным признаком для случая, когда надо учиты­
вать момент количества движения при входе, является Уо, что он по­
лучился за счет энергии, содержащейся в жидкости, т. е. за счет по­
нижения давления.
Не подлежит учету момент количества движения при входе, вызван­
ный трением о стенки колеса, так как он создается за счет сообще­
ния энергии жидкости колесом и аналогичен закручиванию, вызываемому 
лопатками. Расчетный угол входа лопаток следовало бы во всех 
случаях для избежания удара при входе принимать несколько большим, 
если бы при расчете расход не принимался, как это делается обычно, 
с некоторым запасом как для покрытия потерь в зазоре и сжатия струи 
при входе на лопатки, так и для учета предварительного закручивания. 
Кроме того, здесь имеет место также остающееся неучтенным частичное 
отклонение при входе на лопатку струи в сторону, обратную вращению 
(об этом см. § 38 и 43). Поэтому при отсутствии направляющего 
аппарата при входе в дальнейшем всегда будем вести расчеты по ура­
внению (2 2 ).
29. РЕАКТИВНОЕ И АКТИВНОЕ ДЕЙСТВИЕ
Турбонасосы делятся на две большие группы по тому же принципу, 
по которому делятся и турбины. Если рабочее колесо насоса создает 
повышение статического давления Нроо в жидкости, т. е. если давление 
у входа на рабочее колесо ниже давления у выхода из него, то такие 
насосы называются р е а к т и в н ы м и  насосами. В таких насосах стати­
ческий напор выходящей воды составляет значительную часть всей сооб­
щенной воде энергии. Поэтому дальнейшее повышение давления после ра­
бочего колеса, в направляющем аппарате, а следовательно, и скорость с2 
выхода воды из рабочего колеса могут быть сравнительно невелики.
Если же давление при выходе из рабочего колеса равняется давле­
нию у входа, то такой насос называется а к т и в н ы м  насосом. В этом 
случае вся энергия, подведенная к насосу, перешла в приращение дина ­
мического напора выходящей воды, и следовательно, в направляющем 
аппарате требуется значительное замедление жидкости. Так как такое 
преобразование скоростей в давление связано с значительными потерями 
(§ 13), то к. п. д. активных насосов ниже к. п. д. реактивных насосов, 
несмотря на отсутствие потерь через зазоры. Поэтому активные насосы 
следует ставить только там, где необходимо их активное действие, как, 
например, у  редко встречающихся насосов, у которых рабочие колеса 
работают только частью всей окружности (так называемые парциальные 
колеса).
Такие парциальные насосы применяются там, где расход воды 
по сравнению с напором чрезвычайно мал. При этом приходится при­
менять принцип активного действия, так -как связь пространства не­
посредственно за колесом с входным отверстием через неработающие
1 29. Реактивное и активное действие
1 Р о Ш п д е г ,  НубгаиНзсйе РгоЫегае, У01-Уег1а°, 1926, стр. 109.
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каналы все равно не дала бы возможности сохранить по выходе из рабо­
чего колеса избыточное давление, созданное работающими каналами.
Вообще говоря, почти все турбонасосы работают по реактивному 
принципу. Так как по уравнению (22)
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то окружная скорость насосов должна быть сравнительно высокой, 
так как с2— величина обычно небольшая. Отметим, что реактивные 
насосы требуют большего числа оборотов или большего диаметра рабо­
чего колеса по сравнению с активными насосами.
30. ВЫБОР УГЛА ВЫХОДА р.2
Угол входа (3, почти однозначно определится заданными величинами и1, 
а1 и с1 , связанными между собой вышеуказанными условиями. Что же 
касается угла [32, то здесь нам представлена значительно большая сво­
бода выбора, так как треугольник скоростей выхода определяется тремя 
величинами, из которых только одна определена основным уравнением.
Фиг. 59а. Лопатки, 
загнутые назад,
<  90°.
Фиг. 59Ъ. Радиаль­
ные лопатки,
Рз =  90°.
Фиг. 59с. Лопатки, 
загнутые вперед, 
Р-2 >  90°.
Итак, нам предстоит решить вопрос о том, должен ли угол (32 быть 
меньше, равен или больше 90°? На фиг. 59 изображены лопатки, 
соответствующие трем перечисленным случаям. Как видно из фигур, 
при остром угле выхода, р2 <  90°, лопатки загнуты назад, при прямом 
угле, р2 — 90°, и тупом угле, |32 >  90°, лопатки загнуты вперед. Во 
всех этих случаях каналы между рабочими лопатками получаются раз­
личной формы; внизу фиг. 59 соответственно изображены те же рабочие 
каналы, но выпрямленные. Из их изображений можно видеть, что в слу­
чае фиг. 59а канал между рабочими лопатками получится более длинным 
и с меньшим углом расширения, чем в случаях фиг. 595 и 59с. Если 
вспомнить ранее высказанные соображения о работе расширяющихся 
каналов, то возникает вопрос: сможет ли вообще вода следовать в своем
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движении стенкам канала (фиг. 59Ь и 59с) и не возникнет ли опас­
ность отрыва потока от стенок даже в том случае, если каналы будут 
сужаться в направлении, нормальном к чертежу. Правда, во вращающихся 
каналах мертвые зоны обычно бывают под влиянием центробежных сил 
неустойчивыми по отношению к окружающей массе жидкости, имеющей 
вследствие своей относительной скорости иную окружную составляющую 
(скольжение). Тем не менее, опыты показывают, что для вращающихся 
каналов большие углы расширения также нежелательны. Можно частично 
улучшить условия протекания путем применения лопаток переменной 
толщины (на фиг. 59 с указано пунктиром), но и в этом случае канал остается 
слишком коротким и слишком криволинейным. Отметим, что формы 
каналов фиг. 595 и 59с весьма хороши для процесса протекания в
обратном направлении, как, например, в турбинах, так как в этом слу­
чае сильное сужение сечения не приносит никакого вреда, а малая 
длина каналов уменьшает трение. Что же касается насосов, то для них 
более применимыми следует считать лопатки, загнутые назад.
Величина угла р2 весьма существенно влияет на развиваемый насосом 
напор. На фиг. 60 приведены треугольники скоростей при выходе из 
колеса для пяти различных углов {32, соответствующие пяти точкам 
А, В, С, О, Е, причем АС — СЕ. Для всех случаев окружная скорость
=  «2 одна и та же; также постоянной остается радиальная соста­
вляющая скорости, т. е. все треугольники построены для одной подачи,
« С2я, =  С2 5Ш0(2.
При условии радиального входа воды на колесо мы получили, что 
теоретический напор Нит пропорционален тангенциальной составляю­
щей скорости с2м =  с2 соз а2, т. е. развиваемый напор пропорционален 
длине отрезков. 0, АВ, АС, А й  и АЕ. В первом случае, при 
=  ^ -А М Ь  насос вообще не будет сообщать воде никакой энергии. 
Очевидно, что этот угол дает наименьшее значение для угла (32, причем 
насосов с таким углом строить нельзя. При дальнейшем уменьшении 
угла |32 величина Нп от делается отрицательной, т. е. р а б о ч е е  к о л е с о
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начнет работать как т у р б и н а  с внутренним подводом воды. С уве­
личением угла ,32 величина теоретически развиваемого напора НЛоо уве­
личится. Таким образом л о п а т к и ,  з а г н у т ы е  вперед,  р а з о в ь ют  
б о л ь ш и й  т е о р е т и ч е с к и й  на по р ,  чем л о п а т к и ,  з а г нут ые  
н а з а д 1, п р и  о д н о й  и т о й  же  о к р у ж н о й  с к о р о с т и .  Из той 
же фиг. 60 можно видеть, что с увеличением угла выхода |32 увели­
чится также и абсолютная скорость выхода с2, т. е. все большая и 
большая часть Н(коо создается в форме скоростного напора. Таким 
образом с увеличением угла выхода {32 реактивность насоса падает.
Чем  б о л ь ш е  у г о л  |32, т е м  б о л е е  н а с о с  п р и б л и жа е т с я  
к а к т и в н о м у  т и п у  и т е м  б о л ь ш е е  з н а ч е н и е  и м е ю т  д л я  
н е г о  п о т е р и ,  с в я з а н н ы е  с п р е о б р а з о в а н и е м  в ы с о к и х  
с к о р о с т е й  в д а в л е н и е .  Эти потери, достигающие весьма высоких 
значений, приводят к тому, что действительный напор увеличивается 
в меньшей мере, чем работа, передаваемая лопатками, т. е. с увеличе­
нием угла выхода к. п. д. насоса падает !.
Для упрощения последующих рассуждений примем, что радиальные 
составляющие скорости при входе и выходе равны между собой, т. е. 
что с.2т—  с2 5Ш =  с0. Тогда часть сообщенного напора, связанная с по­
вышением скорости (приращение скоростного напора), будет равняться
9 9 9 9 9
С~2 —  С" =  4  —  4 т =
2 $  2 $  2 ' (23)
Уравнение (23) дает величину Н й , а следовательно, и статическое 
повышение давления Нр0{ =  Н{]1а) — в зависимости от с.2и, так 
как и2 есть величина постоянная. На фиг. 60 нанесена кривая зависи­
мости НПоо от с.2и, изображаемая прямой линией, согласно уравнению 
(22 ) и кривая зависимости НЛуп от с.2и (парабола соответствующая
уравнению (23). Разность обеих ординат дает для каждого значения 
с2м соответствующий статический напор Н{Псо — Науп =  Треуголь­
ники скоростей и кривые напоров связаны между собой таким образом, 
что абсциссы точек кривой, соответствующие точкам А, В, С треуголь­
ников, получаются простым опусканием перпендикуляра из точек А, В, С 
на ось с2и. Из диаграммы можно ясно видеть, как возрастают величины 
ЯМсо и Нл с увеличением угла р2, т. е. с отгибанием лопаток вперед; 
из этой же диаграммы можно видеть и относительное увеличение ста­
тической части полного напора при отгибании лопаток назад. Особого 
внимания заслуживают предельные случаи, соответствующие трем точ­
кам А, С и Е\ все значения основных величин для этих трех случаев 
приводим ниже:
=  0, Я »оо = 0, НРоЬ=  0,
Я № со =
иг н„__ т СО
НР0*
и-2
— 8 ’ п луп 2 ’ Ч
=  2 и2, СЮ =
2 и ,2
Тл^ йуп =  Я № СО> НРог — 0.
1 См. также работу ЕЛаезз' а,  указанную в 1-й сноске к § 28.
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Таким образом отношение р =
Н,роI
К
называемое иногда с т е-
Ш со
п е н ь ю  р е а к ц и и  (коэфициентом реактивности) насоса, уменьшается
0 оно равняется 1; при-с увеличением отношения ---- : при — :
11% И ,
С с
- - и- = 1  — равняется х/2 и при —— ■
^2 й(> 2 — равняется нулю. Так как в по­
следнем случае Нро1 =  0, то при отсутствии потерь на трение в каналах. 
2ГХ мы имели бы чисто активный насос. В действительности трение
г»в каналах всегда имеет место, так что»при - — =  2 мы получим отри-и2
цательное давление при выходе из рабочего колеса (в зазоре). Иначе 
говоря, чисто активный насос получится уже при с <  2в,. Вообще: 
при с„т —  с0 коэфициент реактивности будет
Р =  1
Н.йуп
н4 11Ь со
С2и
2м7’
или, так как сч =  и., с-Ь^  р3, то
(24)
Практическим выводом из всего вышесказанного является то, что 
для заданного напора при рабочем колесе с лопатками, загнутыми назад, 
требуется большая окружная скорость, или при постоянном числе 
оборотов требуется колесо большего диаметра и кожух больших раз­
меров, чем при рабочем колесе с лопатками, загнутыми вперед. В то 
же время насосы с рабочими колесами, в которых лопатки загнуты 
назад, работают с лучшим к. п. д. вследствие более благоприятной 
формы каналов между рабочими лопатками и особенно вследствие 
меньшего преобразования скорости в давление. Правда, при этом уве­
личение окружной скорости повышает затрату мощности на трение- 
рабочего колеса о воду [уравнение (57а) § 18], а также повышает 
потерю через зазор в связи с повышением давления в зазоре (однако- 
в большинстве случаев эти дополнительные потери в состоянии умень­
шить выгоды этого типа насосов лишь в столь же малой степени, как 
и повышение давления в кожухе при нулевом расходе, вызывающее 
в нем повышение напряжений) (§ 68). К сказанному следует еще доба­
вить, что насос с лопатками, загнутыми вперед, может иметь при из­
вестных обстоятельствах неустойчивый режим работы (§ 67 и 68).
Совокупность всех этих соображений привела к тому, что в настоя­
щее время применяются почти исключительно лопатки, загнутые назад. 
Применяемые углы выхода колеблются в пределах Р2=  14°-ч-50°, но 
обычно углы большие 30° применяются редко. Только в вентиляторах 
применяются еще в некоторых случаях лопатки, загнутые вперед, что- 
связано, с одной стороны, с тем, что повышение окружной скорости
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может значительно повысить стоимость вентилятора, с другой стороны, 
тем, что малая разница диаметров приводит к условиям работы, близким 
к условиям работы осевой машины (§ 93).
31. ОПРЕДЕЛЕНИЕ ОСНОВНЫХ РАЗМЕРОВ КОЛЕСА
В большинстве случаев за данными являются подача <5 М3[сек, высота 
напора Н  в метрах и число п оборотов в минуту. Задавшись значением 
дг]д, получаем при помощи уравнения (18) величину Нгп. При помощи 
нижеописанных (§ 42) методов определяем вели­
чину НШсо. Ниже приводится весь дальнейший 
ход расчета рабочего колеса при том условии, что 
подход воды к рабочим лопаткам происходит 
радиально, т. е. что колесо имеет вид, изобра­
женный на фиг. 61.
а) Вход. Приведем соображения, которые поз­
воляют нам выбрать величину скорости са воды, 
подходящей к колесу, и тем самым позволяют 
определить диаметр входа Оа. При выборе этой 
скорости особенно существенной величиной являет­
ся высота всасывания, так как большая скорость 
воды во всасывающей трубе не дает иногда воз­
можности поднять воду на должную высоту (§ 79). 
С другой стороны, указанная скорость не должна 
быть слишком мала, так как это приведет 
■к слишком большим размерам Оа и обусловит невыгодную форму колеса. 
Так, если соотношение размеров для колеса является заданным наперед, 
то слишком малые скорости всасывания приведут к чрезмерно большому 
наружному диаметру Д и к  слишком большим размерам всего насоса. 
Обычно применяемые скорости всасывания имеют значения в пределах
са=  2 -з- 4 м/сех,
причем большим напорам соответствуют большие значения скорости. 
В частных случаях для скорости всасывания допускают значения как 
большие, так и меньшие указанных пределов. Особенно при больших 
расходах или высоких числах оборотов приходится иногда соглашаться 
на значительно большие скорости всасывания там, где это допускает 
высота всасывания.
В величину расхода жидкости С,У, вводимую в расчет, следует вклю­
чить величину потери через зазоры, которая определяется по уравнению 
(16) § 72. Для того чтобы иметь уверенность в том, что. нужный расход 
будет достигнут в действительности, в этом добавлении предусматривают 
также и другие, не учитываемые расчетом, потери, как, например, из-за 
сжатия лопатками струи при входе и т. д. 1. При определении его 
необходимо иметь в виду, что расход, соответствующий максимальному 
к. п. д., обычно не соответствует расходу для безударного входа (§ 62), 
так как влияние прочих факторов оказывается преобладающим. Вели-
О. Анализ работы колеса центробежного насоса
1 Ввиду наличия при обтекании входной кромки лопаток двойного пре­
образования скорости (§ 78Ъ, р).
Фиг. 61. Радиальное 
колесо.
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чина этого дополнительного расхода колеблется между 2 и 15%, так 
что
С/=  1 , 0 2 1,15р.
Меньшие величины соответствуют большим отношениям насо­
сам без направляющих аппаратов, низким температурам воды и малым 
высотам всасывания; большие значения — малым отношениям — , насо­
сам с направляющими аппаратами и высотам всасывания, лежащим 
вблизи границ кавитации (§ 78). Форма лопатки также имеет значение. 
Если угол (3 увеличивается к выходу, дополнительный расход может 
быть меньше, чем в обратном случае.
После того, как диаметр %  втулки рабочего колеса определен 
соответственно размерам вала (§ 103), диаметр всасывающего патрубка 
определится из уравнения
(25)
Получив 7>., определим диаметр ■В1, на котором лежат входные 
кромки лопаток. При этом принимаем во внимание, что, с одной сто­
роны, малые диаметры П>1 дают малые относительные скорости входа 
(и соответственно малые потери на удар) и требуют больших входных 
сечений, с другой же стороны, приводят к расположению кромок 
в зоне весьма искривленных линий тока. Эти последние вызывают опи­
санные в § 5Ь изменения скорости, так что на входной кромке, парал­
лельной оси, безударность входа достигается только в одной точке. 
Поэтому, если входная кромка лопатки одинарной кривизны находится 
в зоне искривления линий тока, то для обеспечения безударного входа 
по всей длине кромки лопатке должна быть придана форма, указанная 
в § 33. Следующие рассуждения относятся к входной кромке, парал­
лельной оси, при радиальном подходе жидкости (в меридиональных 
плоскостях).
Для определения входной ширины колеса Ъх следует еще выбрать 
скорость входа с0 или в более общем виде, при наличии направляю­
щего аппарата при входе, выбрать величину с0т =  с05 т а 0. Скорость 
с0т обычно выбирается такой же или несколько большей скорости С 
Этому соответствует отмеченное в конце § 14 обстоятельство, что 
увеличение сечения колена за поворотом приводит к уменьшению потерь.
Но, предвидя возможность срыва струй при повороте (фиг. 26а), 
можно допустить также и значения с0т меньшие чем св. При этом опыт
1 Часто величиной с0 или задаются в зависимости от величины напора, 
полагая с0 =  е У2§Н  при е =  0,1 -ч- 0,3. Подобное правило применимо для турбин- 
В случае же насосов вследствие весьма широких границ изменения величин Н  и 
(5 оно приводит к скоростям, которые не применимы как из-за связанного 
с ними увеличения размеров, так и из-за высоты всасывания. При центробежных 
насосах сопротивления во всасывающем трубопроводе и скорость в его верх­
нем сечении покрываются за счет давления, действующего на поверхность 
жидкости в питающем насос резервуаре (обычно атмосферное давление), в тур­
бинах же этого нет.
7 Зак. 1077. — Центробежные п пропеллерные насосы.
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показывает, что такое соотношение сечений отнюдь не ухудшает работу 
насоса.
Выбрав скорость с0т, получим ширину
(26)
. 1 ~ С0т
причем при а0 =  90°, следует подставлять с0т — с0.
Составим выражение для действительной скорости по уравнению 
(1) с учетом толщины лопатки. При а0 =  90° получим
С1 — с0
Н а1
к
(26 а)
Коэфициент сужения сечения —— может быть ориентировочно при-
к  ' а1
нят равным от 1,10 до 1,25 с последующей проверкой. Для малых 
насосов следует брать большее значение, для больших насосов — меньшее. 
Так как
и, =
ОгП 
60 ■
то треугольник скоростей (фиг. 54) определен нами полностью, и вход­
ной угол лопатки определится из уравнения
Сх 5Ш '1 т
I !  С05 ■—  С 0  С05 а0
и при а1 — а0 =  90° (фиг. 58а)
(27)
(28)
Получив теперь значение угла р1; задавшись толщиной лопатки 5, 
и количеством лопаток г, мы можем проверить принятую нами вначале.
величину коэфидиента •. Для чего имеем
5111
к =
тг 2Э1
г 1
В случае значительного расхождения расчет приходится повторить С
1 Можно избежать повторения путем следующих преобразований для
а0 =  90°. В уравнение з т  рх:
да,
подставляем
со;
и
и1
;-*0
и и да! =  У
1 31П р!
и получаем квадратное уравнение относительно з т  р!
“Г +  СГ — 2+ / Со-
V к  З1прг,
(1+ д : ) 31п2р1_2 81п р1+
откуда непосредственно имеем 
зт  рх
=  0,
1 /
1 +  1Ц * ( ' к +  '^ ° | / Г1 +  №  “  Ш 2)  •
(28а)
Отрицательным членом под корнем можно, как правило, пренебречь.
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К о л и ч е с т в о  л о п а т о к  для колес описанной формы определяется 
требованием получить достаточно хорошее направление воды кана­
лами. Подходящие результаты для радиальных лопаток дает, как это 
указано в § 70, соотношение
где коэфициент к  берется около 6,5, а рж —  равным среднему углу
Чтобы уменьшить изменение скорости при входе, толщину лопатки 
5Х стремятся делать настолько малой, насколько то позволяют условия 
производства.
Ъ) Выход. Для проектирования выходного участка лопатки основным 
уравнением является уравнение (20). Как уже указывалось (в § 30), вели­
чину выходного угла (32 лучше всего выбирать в пределах между 14° 
и 50°. Для того чтобы построить треугольник скоростей (фиг. 56), мы 
должны задаться еще какой-нибудь величиной. Так как конструктор 
стремится осуществить определенные формы колеса, то наиболее пра­
вильно задаваться такими величинами, которые непосредственно опре­
деляют конструкцию колеса. Такой величиной может, например, быть 
ширина колеса Ъ2 или радиальная скорость с2т с2 в т  «2. В большин­
стве случаев колесо выполняется сужающимся к выходу, хотя это и 
вызывает некоторое увеличение наружного диаметра колеса. Это сужение 
вызывается тем, что при значительной ширине выхода сечения каналов 
от входа к выходу чрезмерно увеличиваются, так что вода зачастую 
не может следовать за расходящимися стенками каналов и срывается. 
Кроме того, при большой наружной ширине колеса радиальная скорость 
с2т получается малой, в связи с чем уменьшается угол а2 и, следова­
тельно, уменьшается ширина каналов между направляющими лопатками. 
Также и при отсутствии направляющих лопаток на выходе уменьшение 
угла а2 невыгодно, так как при этом увеличивается путь трения воды 
о стенки кольцевого канала.
Так как угол а2 может изменяться только в определенных пределах, 
различных для разных типов машин, то может оказаться также целесо­
образным сперва задаться его величиной. Однако при этом надо иметь 
в виду, что действительный угол выхода значительно отличается от 
такового для бесконечного числа лопаток.
Ниже приводятся расчетные формулы для тех случаев, когда за 
исходную величину принимается или ширина Ъ2, или радиальная ско­
рость с2т, или угол выхода а2. Можно, конечно, задаться и какими- 
либо другими величинами, соответственно изменив построение расчета.
а) Сл у ч а й ,  к о г д а  з а д а н а  ш и р и н а  к о л е с а  Ъ2 на  в ы х о д е .  
Исходя из ширины Ь2, мы можем определить и окружную скорость и2 
и наружный диаметр П2 нижеследующим путем. Учитывая сужение се­
чения рабочими лопатками, получим
(28Ь)
лопатки, т. е. т ■^ (& +  &)•
к 0 2 Ь0 с2 5Ш а 2 =  < 2 ' ■ - — - —
Ч ~  °2
(29)
7*
и так как
■ п 
<2'л 4
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то, исключая В 2, получим
и% с2 зш а2 = 60 *2 4  — а,Г 2
(30)
(31)
Преобразуем уравнение (20), придав ему следующий вид: 
и3 с2 сов а2 =  ё Н1К ет +  их с0 соз а0.
Согласно фиг. 58
н2 =  6 Д  -{- ВС2 =  с2 соз сс2 с2т с!§ (32 =  с2 соз а2 -)- с2 зш а2 с!§ р2, 
отсюда получим
и 22 =  М2 С2 СОЗ а2 4 -  «2 С2 81п а2 С*§ ?2 •
Отсюда, подставляя значения из уравнений (30) и (31), получим
] / +  «1 с о 0 0 5  а о +  - -  П ■ -60*2 *2- ■с*е ?2
(32)
Для радиального входа, т. е. для а0 =  90°, уравнение (32) приво­
дится к следующему упрощенному виду:
4 = ] /
О' ■ П 2^ '
60 *0 4 — а0 с!§р2 .
(33)
Коэфициентом сужения сечения
2 ‘2
4
2^
опять предварительно за­
даются, а затем проверяют соответствие. При условии тщательного за­
острения выходных кромок лопаток он может быть принят равным 
единице. Определив величину скорости м2, получаем Л2 из уравнения
60 к.-,
Оа = ----- -3. (33а)2 1ГЙ 4 2
[3) С л у ч а й ,  к о г д а  з а д а н а  м е р и д и о н а л ь н а я  с к о р о с т ь
в ы х о д а  с2т — с2 зш а2. При принятии величины с2т следует отметить,
что, чем больше скорость с2т, тем меньшая величина напора может 
быть достигнута. Зачастую принимают с.2т =  с0т.
Ход расчета будет следующий:
Из фиг. 58 видно, что
, соз а0 =  ВСо
к
т. е. согласно основному уравнению
Л о о  =  й2 М: 1§^2
или
откуда
о-Н- 1§ р2 1Й1 СО
ихс0 соз а0,
и± с0 соза0,
2^т 1“
2 % & ,(-)
2 |" У  + $ НШ оэ+ и1С0С05а0 (34)
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Знак минус перед корнем может быть опущен, так как величина и2 
приобрела бы при этом нереальное отрицательное значение. Для радиаль­
ного входа получим
‘-2»
2*8ра /  ш Иь оо (35)
после чего величина 0 2 определится по уравнению (33а), а Ь2—  из 
уравнения
71 ^2 С2 т
(35а)
у) Сл у ч а й ,  к о г д а  з а д а н а  в е л и ч и н а  у г л а  сс2 или с о о т в е т ­
с т в е н н о  а /  а б с о л ю т н о й  с к о р о с т и  в ы х о д а .  Согласно фиг. 58
«а =  +  ОС* =  с2т с!§ «2 +  сЪп с1д Р2 ,
таким образом
1'2т '
Далее, так как
+  Р2
(36)
1'2т а§  «2,
подставив величину с2т из уравнения (36), получим
Со соз а2 —  - ---- —  я- .
1 +  *§ «2 • с*ё р2
Подставляя полученную величину в уравнение (20), определяем 
величину и2:
Ч  =  ] / ( 7 ^  с0 соз а„)(1 +  я2 ■ с!§ Р2) , (37)
или при а0 =  90°
.....  “  ' (38)« 2 = У " . „ С 1 +  * § а2 ' Ра) '
Принимая во внимание уравнение (37) или (38), определяем Т)2 из 
уравнения (33а), с2т — с.2 з т  а2 — из уравнения (36) и Ь2 — из уравне­
ния (35а).
Принимаемый за основу этого расчета угол <х2 относится к бесконечно 
большому числу лопаток. Его определяют, исходя из величины действи­
тельного угла а2' или а3, подобно тому как НШсо определяют по Н гп 
по уравнению, выведенному в дальнейшем [уравнение (29) § 42]. По­
этому вместо уравнений (38) и (36) выгодно пользоваться их видоизме­
нением, приведенным в § 42 в виде уравнений (30) и (31).
В случае наличия направляющего аппарата при выходе из колеса 
угол а /  выбирается между 6° и 9°. При насосах без направляющего 
аппарата надлежит брать большие величины. Так, например, насосы со 
спиральным кожухом нормальной ширины имеют угол а0'  в пределах 
от 14° до 25°.
Числовые примеры описанных способов расчета р и у даны в § 45.
Следует стремиться к тому, чтобы наружный диаметр В 2 был равен 
или был немного больше 2Ол, потому что, с одной стороны,_ при этом
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радиальный размер колеса достаточен для смещения рабочих лопа­
ток, с другой же стороны, потому, что делать еще большим 
не следует из-за потерь на трение дисков о воду [ур. (57а) § 18]. Если 
величина 0.2 получается слишком большой, то следует переходить 
к многоступенчатым конструкциям (фиг. 5); если / ) 2 получается слиш­
ком малым, то следует переходить к „ многопоточным “ конструкциям 
(фиг. 5а), в частности, с двухсторонним всасыванием. В § 75 приве­
дены обоснования тому, что в многоступенчатых насосах величина на­
ружного диаметра 0 2 может быть принята несколько большей обыч­
ного, причем, чем больше количество ступеней, тем больше может 
быть наружный диаметр.
Боковые очертания колеса обычно профилируют между Ьг и Ь2 
таким образом, чтобы изменение радиальной скорости ст =  с$ма  про­
исходило возможно плавнее от с1т до с2т. Однако эти очертания сте­
нок колеса допустимо вычертить и просто на-глаз.
При расчете многоступенчатых насосов следует во всех приведен­
ных уравнениях подставлять вместо НгНоо часть напора, приходящуюся 
н а  о д н у  ступень, т. е. при наличии I ступеней, вместо # №оо следует
подставлять
Д Н„ =Ш со
Указания о конструктивном выполнении колес приведены в § 102.
32. ПРОФИЛИРОВАНИЕ РАБОЧИХ ЛОПАТОК
Так как на расчетные величины влияют только углы входа и вы­
хода (Зх и 32, то теоретически совершенно безразлично, по какой кри­
вой выполнена средняя часть 
лопатки, связующая собой 
ее конечные участки. В дей­
ствительности, однако, сле­
дует при профилировании 
лопатки руководствоваться 
нижеследующими соображе­
ниями, приводящими к воз­
можно меньшим потерям на 
трение и потерям при пре­
образовании скоростей в 
давление:
1) лопатки не должны 
быть чрезмерно длинными и
2) изменение сечения 
канала между лопатками 
должно происходить посте­
пенно, причем следует избегать сильных уширений.
Установить профиль лопатки можно двумя путями. По первому из 
них, бол’ее старому, сперва задавались формой канала между рабочими 
лопатками (соответствующей уже рассчитанным углам входа и выхода) 
и затем ее проверяли, принимая распределение скоростей равномерным 
в каждом ортогональном сечении канала XV, а не в каждом сечении цилин­
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дром СО, соосным колесу (фиг. 62). Таким образом канал на всем 
его протяжении от входного сечения АС до выходного ОЕ  строился 
по правилам, предназначавшимся для неподвижных прямоугольных 
каналов. Конечные участки лопаток СН и ОО считались при этом 
собственно нерабочими и зачастую очерчивались по разверткам 
круга (эвольвентам)1. Эти развертки могут быть заменены дугами 
круга', да и вообще все очерта­
ние лопатки может быть образо­
вано из дуг окружностей.
При таком способе профили­
рования лопаток, которые мы р. 
в дальнейшем будем называть 
„ к р у г о в ы м и  л о п а т к а м и " ,  
профилирование самой лопатки 
от входа до выхода в значитель­
ной мере произвольно. При этом 
предположение об отсутствии ра­
боты на концах лопаток также 
практически оказывается недо­
стигнутым. Кроме того, вследствие 
произвольности в выборе профиля 
лопаток становится затруднитель­
ным точное сопоставление данных 
опытного исследования каких- 
либо одних лопаток с другими ло­
патками. Все эти недостатки удает­
ся устранить при помощи второго современного метода, более соответству­
ющего основным предпосылкам элементарной одноразмерной теории 
турбомашин. При развитии этого метода исходят из условия равенства 
скоростей в сечении цилиндром (соосным колесу) постоянного радиуса, 
т. е. из условия бесконечно большого числа лопаток. Задаваясь при 
этом законом изменения какой-либо величины вдоль по лопатке, на­
пример, законом изменения от входа к выходу, какой-либо скорости, 
мы однозначно определяем все очертание лопатки. Такие лопатки, 
которые, вообще говоря, не образованы из дуг окружностей, мы будем 
в дальнейшем называть л о п а т к а м и ,  п о с т р о е н н ы м и  по т о ч ­
кам.
а) Круговые лопатки. Зачастую входной участок лопатки выпол­
няется в виде развертки круга (эвольвенты). Для подбора дуг круга, 
наиболее близких к указанным отрезкам эвольвенты, вспомним, что 
разверткой круга называется кривая, описываемая любой точкой пря­
мой, катящейся без скольжения по образующей окружности. Из фиг. 63 
непосредственно видно, что радиус этой образующей окружности
О Е  =  =  ОЛ2 51П & == Щ -  8Ш рх,
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1 См. Иеишапп,  01е 2еп1п{и§а1ритреп, ВегНп, 1912. Введение эволь­
венты надо отнести к 2 е и п е г (Уобезип^еп йЬег ТЬеопе бег ТигЫпеп, Ье1р21§, 
1899).
Фиг. 63. Построение эвольвенты для 
входа.
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так что
=  Ог 5Ш (Зх. (39)
Так как расстояние между двумя эвольвентами всегда равняется 
длине дуги образующего круга между соответствующими катящимися 
прямыми, то ширина канала между двумя лопатками а1, включая толщину
лопатки будет при г лопатках рав­
няться
й1 + 51 = ~ ^ ’ (4°)
Отсюда получаем следующее простое 
построение дуг круга, заменяющих 
эвольвенты:
Делим окружность входа диаметра 
0 1 на столько частей, сколько должно 
быть лопаток. Из полученных точек 
А г, А2, А 3 проводим касательные к об­
разующей окружности, диаметр кото­
рой определяется из уравнения (39). 
Нанесем на продолжение этих касатель­
ных отрезки и % -)- $15 определен­
ные из равенства (40). Получим точки 
Фиг. 64. Круговые лопатки из двух В х, В2 и 2?3, а также С2г С3 и т. д.
дуг круга. После этого нанесем на чертеж дуги
окружностей, проходящих через точки 
А 1 и С.„ А2 и С3 и т. д., из центров, лежащих весьма близко к точкам 
пересечения касательных Е. Если требуется построение лопатки по­
стоянной толщины, то на чертеж наносятся дополнительные дуги кон­
центрических окружностей В 1Р2, В Д 1-
Хотя, как будет показано в § 34, эвольвента не дает совершенно 
неактивных (нерабочих) концов лопаток, но все же она дает парал­
лельность противолежащих стенок лопатки, что, по всей вероятности, 
благоприятно отражается на вход воды в канал, образованный лопатками 2. 
Является ли подобная параллельность стенок начального участка лопа­
ток целесообразной и в том случае, когда ширина канала Ь умень­
шается с увеличением радиуса, вопрос во всяком случае спорный. 
Дело в том, что при этом величина сечения канала вначале постепенно 
падает, а затем в большинстве случаев снова увеличивается. Продолже­
нием лопатки после построенного, как указано, входного участка может 
служить любая плавная кривая или вторая дуга круга. В обоих слу­
чаях надо обращать внимание на то, чтобы пересечение окружности 
выхода колеса происходило под заданным углом [32, причем, строго 
говоря, это касается средней линии лопатки (фиг. 64). Дуга круга 
определяется подбором, причем на подобранном радиусе 0 0 * стро-
1 З д е с ь  у го л  р] о с у щ е ст в л я е т ся  на за д н ей  с т о р о н е  л оп атк и . Если э т о т  угол  
о т н о с и т с я  к с р е д н е й  л и н и и  м е ж д у  п е р е д н е й  и за д н е й  сто р о н а м и  лоп атк и , то  в
т о ч к а х  Аь А2, А3 отклады ваю тся в о б е  стор он ы  о т р е зк и  й н а р у ж у  аг - р  — ■.
2 С м . такж е отчет о б  о п ы тах  А н д р е са  в §  13.
* К отор ы й  на ф и г. 64 ч и с т о  сл уч ай н о п р о х о д и т  ч е р е з  т о ч к у  Е.
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ится угол [32 и из некоторой точки М  его второй стороны прово­
дится окружность, проходящая через точку О и касающаяся средней 
линии входного участка лопатки. Точка касания Г  должна находиться 
вблизи точки С (фиг. 63) входного участка.
Можно также обойтись одной дугой круга для всей лопатки, еслш 
воспользоваться следующим построением1 (фиг. 65):
Откладываем угол ^  +  Р2 в точке 
О на любом радиусе 0 0 .  Проведем пря­
мую ОК через точку К, образованную 
пересечением второй стороны этого 
угла с окружностью входа, и про­
должим ее до вторичного пересечения 
этой линий с окружностью в точке В.
Точка пересечения перпендикуляра из 
середины прямой ОБ с прямой, про­
ходящей через точку О под углом |32 
к радиусу 0 0 , представит собой иско­
мый центр2 М.
При построении профиля лопатки 
по дугам двух окружностей можно 
ближе подойти к желаемой форме ло­
патки, чем при построении профиля 
лопатки целиком по дуге одной окруж­
ности радиуса.
После построения профиля лопатки 
следует проверить постепенность и
равномерность изменения сечения канала. Делается это следующим 
образом. В произвольной точке 5  средней линии канала (фиг. 62), 
соединяющей средние точки всех нормальных сечений, ширина ка­
нала может быть приближенно принята равной диаметру впи­
санной окружности3. Каждое сечение имеет форму трапеции высотой 
а и средней шириной Ь, равной ширине колеса в точке 5, которая 
может быть получена из поперечного разреза колеса (фиг. 62а). Можно 
получить график изменения сечений вдоль по каналу, нанеся на пря­
мую развернутые длины отрезков в качестве абсцисс и значения 
аЬ в качестве ординат (фиг. 66). Полученная кривая, а следовательно, 
и полученная форма лопатки, может считаться удовлетворительной, 
если кривая не имеет минимума в средней части. Наличие максималь­
ного сечения посреди лопатки, т. е. расширение лопатки с последую­
щим сужением к концу, представляется целесообразным, как пока­
зывает опыт (фиг. 256); аналогичное этому явление имеет место при 
повороте струи (см. конец § 14).
Фиг. 65. Круговые лопатки из одной' 
дуги круга.
1 Из (3 и а п I г, Кге1зе1ритреп, ВегНп, ЛиНиз 5ргт§ег.
2 Правильность этого заключения подтверждается следующим:
^ОВК,Рт +  Ра + ч  = &ОКВ 
отсюда вычитанием
Р2' ■ Ф =  -^ МО В =  ММВО,
з ! =  -2с овк — м.мво =  $:овм.
з В действительности надо было бы взять развернутую длину нормали.
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Величина, характеризующая уширение канала- I где I—
= 5 ^ 2 , по соображениям, указанным выше, не должна быть слишком 
«большой, т. е. длина лопатки /  должна быть достаточно большой.
Последнее положение осуществляется тем лучше, чем 
больше число лопаток.
Ь) Лопатки, построенные по точкам. По про­
филю лопатки можно определить все существенные 
величины для любой точки лопатки; например, для 
точки Р  (фиг. 67)
\  О' Ь 
С™( =  С31ПЯ) : “-3 ,5- -Раз?ерттЗ,$~
•Фиг. 66. 'Исследо­
вание изменения 
сечений канала.
а из треугольника РО_Р 
ст__>
зш В ’
ни ■
2 г т: Ь I-
■ сг1 =  с,п с!§ 3 .
(41)
'Так как и =  га, то мы можем для каждой точки лопатки определить 
■я величину си и величину момента количества движения гси. Отсюда 
■зидно, что возможно получить и профиль лопатки и боковые очерта­
ния колеса, идя обратным путем, 
для чего сперва нужно задать 
себе изменение вдоль по радиусу 
величины ст (или Ь) и еще ка­
кой-либо не зависящей от них 
(т. е. от ст или Ь) величины, 
изобразив это изменение графи­
чески вдоль радиуса г как оси 
абсцисс.
Если задались изменением 
вдоль радиуса величины Ь, то этим 
задано также изменение величи-
мости от Ь уравнением (41). На­
оборот, если задано изменение ст 
в виде кривой, плавно связующей 
на диаграмме (фиг. 96Ь) началь­
ное и конечные значения ст, уже 
ранее определенные по ходу рас­
чета, то этим самым задано и Ъ, 
определяемое для любого радиуса 
уравнением
О! гь = 2г~с,„ I- (41а)
Однако до того как приступить к определению Ь, на диаграмму 
«следует нанести также и линию изменения коэфициента сужения сече- 
I■ния ------ , т. е. линию, соединяющую на диаграмме уже известные
I — а
из расчета значения этого коэфициента для входа и выхода из колеса.
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Влияние заострения конца лопатки учитывается (как то показано на 
фиг. 96Ъ) тем, что при л = г 2 кривая снижается до значения, равного 
единице.
Если в качестве нужной для определения профиля лопатки вели­
чины принята кривая, выражающая изменение относительных скоростей 
■т (соединяющая значение т1 и те^), то тем самым дана и кривая 
углов 8, выражающихся равенством
(42)51И 10
Можно определить величину р по гг/ и другим путем, для чего
. . . .  2 п .исходят из уравнения (41), подставляя в нем —— —  г, ст- ■ та 31П В и
51П р
О' =  Ъ г^
и таким образом
. При этом получают 
5I- 51П Р гV 5Ш Р == (( 51П Р---з) 2  Ьт ,
• р 8 , 0 '
51П Р =  —  -ф- - 77—  , (43)
или, принимая во внимание, что выражение
хЬЪ 2гт; Ь  ^ т 'Пеио (44)
дает величину меридиональной скорости, получающуюся при толщине 
лопатки, равной нулю, и таким образом не зависит от толщины 5, мы 
получим
. п 5 . (^ от)иейо
31П Р =  — ---- --------------------1 ( та
(45)
Это уравнение делает определение величины р независимым от 
коэфициента сжатия струи. Оно особо ценно, если лопатки имеют 
переменную толщину, но и к лопаткам постоянной' толщины оно при­
менимо так же хорошо, как и уравнение (42).
При помощи кривой, дающей по уравнению (42) или (45) зависи­
мость р от г, можно построить очертание лопатки, нанося на чертеж 
последовательно малые приращения радиуса Дг  и откладывая в соот­
ветствующих точках углы р У Такой метод построения, однако, весьма 
утомителен и не точен. Лучшие результаты получаются, если опреде­
лить значение угла, например, РОА =  о (фиг. 67), соответствующего 
рассматриваемому радиусу, и отложить полученный угол от начального 
радиуса ОА.  Угол <э весьма легко определится из следующих сообра­
жений:
1 В этом виде метод применяется с давних пор при построении водяных 
турбин (см. 1У а § е п Ь а с Ь, 2. §ез. ТигЬшептуез., 1907, стр. 305). Рибензамом 
этот метод применен к насосам (диссертация „ОЪег сйе АизЬП<1ип§ бег ЬапйМег 
зсЬпе11-1аи{епбег №ейегбгиск-2еп1п1и§;а1ритреп“ (МйпсЬеп, 1909).
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Для элементарного треугольника Р Р 'Т  (залитого черным на фиг. 67), 
сторона которого РТ  является дугой, отсеченной бесконечно малым 
центральным углом Фя, а угол при Т — прямой,
с другой стороны,
Р Т =  гй  со,
рГт
Р Т  =
ч ?
Так как Р 'Т  соответствует бесконечно малому приращению йг радиуса 
г, то, приравнивая друг к другу оба полученных выражения для Р Т  
получим
йг
г й  СВ :
откуда
Фя ■ йг
Умножив обе части этого равенства на
180
(46)
, для того чтобы угол
выражался в градусах, и проинтегрировав полученное выражение между 
гх и г, получим значение угла
в о  =  Л 80_ Г ^ г _  
7Г ^  г ^ р
(47)
Значение этого интеграла может быть легко получено графически
путем нанесения на чертеж кривой (фиг. 96 и 100) и определения
величины площади, лежащей под указанной кривой. Наилучшим мето­
дом интегрирования для рассматриваемого случая является метод чис­
ленного интегрирования —  составление соответствующих таблиц (§ 45, 
I, Ь и § 45, II, Ь) и сложение полученных площадей полос, лежащих 
под кривой. Получив, таким образом, зависимость ср от г, мы можем 
сравнительно просто построить по точкам кривую профиля лопатки.
Вместо относительной скорости ча в качестве второй нужной для 
определения профиля лопатки величины можно принять кривую момен­
тов количества движения гси, или кривую абсолютных скоростей с, 
или кривую углов |3. Особенно пригодной для указанного построения 
является кривая гси, потому что при протекании воды в осевом на­
правлении начальное значение этой кривой всегда равняется нулю и, 
кроме того, изменение этой величины дает отчетливое представление 
о величине передаваемого жидкости вращательного момента.
Какие-либо суждения относительно наивыгоднейшей формы (харак­
тера изменения) указанных кривых можно будет высказать только 
после накопления достаточно большого опытного материала, собран­
ного при изучении конструкций, в которых будут применены лопатки,
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построенные указанными способами. Поскольку обычно величина да2 
значительно меньше, чем целесообразно кривую да в начале вести 
круче, чем в конце, с чем связано уменьшение угла раскрытия канала 
между лопаток вблизи выхода. Можно рекомендовать также построе­
ние кривых для таких величин, как ст, да, гси и [3, так как для этих 
форм лопаток выгодное или невыгодное влияние их точно известно. 
Способ заострения концов лопаток при входе и выходе уже пояснялся 
в § 25.
33. ЛОПАТКИ ОДИНАРНОЙ КРИВИЗНЫ С ВХОДНЫМИ КРОМКАМИ, 
НАХОДЯЩИМИСЯ В ОБЛАСТИ ПОВОРОТА
В § 31а указано, что входные кромки лопаток, параллельные оси, 
дают безударный вход по всей длине только в том случае, если ли­
нии тока в меридиональном сечении не имеют кривизны. Во многих 
случаях, однако, оказывается невозмож­
ным или нецелесообразным удалять 
входную кромку настолько далеко от 
поворота, чтобы эффект последнего 
не оказывал более влияния. Опреде­
лим форму входной кромки при при­
менении лопатки одинарной кривизны, 
которая дала бы безударный вход в 
области поворота. Ограничимся рас­
смотрением того случая, когда угол ос0 
равен 90°. Будем считать, что картина 
токов в меридиональном сечении нами 
уже получена при помощи способа, 
приведенного в § 7а и 5 с, и на эту 
картину нанесены линии равных ско­
ростей— изотахи (фиг. 67а).
То, что входные кромки, парал­
лельные оси, не будут удовлетвори­
тельными, если они находятся в зоне 
поворота, следует уже из того, что в
С
уравнении 1§ (34 =  изменение
требует соответствующего изменения гх.
Кроме того, теп ,г>ь в числитель этого Фиг. 67а. Меридиональное течение 
уравнения вместо скорости сг следует в радиальном колесе. Пунктиром 
ввести его радиальную составляющую обозначены кривые равных скоро-
, стен. Указанные цифры соответ­
ствуют расходу 55,6 л/сек.- соз г
вызывается это тем, что линии тока в меридиональном сечении откло­
няются от радиального направления (фиг. 675), в то время как угол 
лопатки попрежнему измеряется в плоскости, перпендикулярной
к оси, и образующая поверхности лопатки берется параллельной оси
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вращения Если входной кромкой будет линия ЕО, то для любой 
точки А  угол определяется уравнением:
или, так как
С1 г С0 Ч
и1 «1 Ч °1
II■4-Г 2П
7Г
г  9
сове. (47а)
— Щ
з т  ’ 
к, =  г . ш,
соз з,
23,
(47 Ь)
2 К 51П ^
где с0 и 3|в! берутся из чертежа. 
При помощи уравнения (47а) 
вдоль всей входной
или (47Ь) определяются углы
Фиг. 67Ъ. Входная кромка 
ЕЛ лопатки одинарной кри­
визны выдвинута вперед в 
область поворота.
диусами г 1 и г.
кромки, т. е. между радиусами гл и ге. Продол­
жение кривой ,3 в сторону больших ра­
диусов задаем себе, принимая во внимание 
величину р.2, определенную заранее, это дает 
нам возможность построить профиль ло­
патки по точкам при помощи уравнения (47).
В зависимости от положения (т. е. от г) 
входной кромки величина угла ,3 будет 
меняться; соответственным выбором поло­
жения этой кромки можно значительно 
изменять начальный наклон лопатки. Из 
этого видно, что, применяя описанный спо­
соб, оказывается возможным продолжить ло­
патку в направлении входа, что отчасти и 
делают на практике. При этом наряду с 
достижением совершенно безударного входа 
вдоль всей входной кромки получается еще 
выгода за счет повышения всасывающей спо­
собности насоса и более высокой экономич­
ности при неполной нагрузке.
Оказывается все-таки, что при приме­
нении этого способа угол между ра- 
изменяется так, что момент количества движения гс„
в начале каждой трубки тока сперва убывает, становясь отрица-
Соотношение
, о С\г с\ С03 е1 * -к  =  1 о • соз ч .«1 «!
где о — угол между относительной скоростью и направлением касательной 
к окружности — определяется из прямоугольного сферического треугольника,
углами которого служат точки пересечения векторов и1 и ха1г =  
проходящих через центр сферы.
61г
81п а,
тельным, т. е. начало лопатки работает, как в турбине. Именно это» 
ее „турбинное действие" и должно повышать всасывающую способ­
ность насоса (см. § 78). Однако так как оно оказывается различньш 
для различных линий тока, то образуются вторичные течения, изменяю­
щие положенную в основу картину токов и, вероятно, понижающие 
к. п. д. Эти вторичные течения могут еще более усилиться ввиду того,» 
что входная кромка внутри колеса не лежит в одной плоскости с осью,, 
как то нужно (по меньшей мере в случае бесконечно большого числа 
лопаток) для получения картины обтекания свободным потоком К
Картина токов в меридиональном сечении, понадобившаяся нам для 
рассмотрения этого вопроса, требует для своего построения сравни­
тельно много времени. Кроме того, предположение о безударности 
нарушается наличием указанных вторичных течений. Поэтому при* 
практических расчетах определяют угол рх только для средней линии, 
тока, а лопатку строят обычным способом либо по дугам круга, л и б о ' 
по точкам (см. пример 2 § 45). Получающийся для других линий тока 
удар при входе в колесо оказывается весьма небольшим. Для построе­
ния профиля лопатки по точкам необходимо брать для всех скоростей 
их компоненты в плоскости, перпендикулярной оси. Из уравнения (28> 
следует, что приближение входной кромки ко входу в колесо умень­
шает число лопаток, так как уменьшается г,.
Введение радиальной слагающей (компоненты) с1т вместо сх приводит 
ю тому, что за эффективную ширину колеса в точке А  вместо развертки* 
нормальной линии ВС берут сумму расстояний между соседними ли­
ниями тока, параллельных оси (фиг. 67Ъ),
Ь1 =  М /  +  ЬЬ" +  д V "  +  • • • (47с>
Описанный способ дает, кроме того, возможность применять формы 
колеса, изображенные на фиг. 94а, т. е. стенки рабочего колеса делать 
не строго радиальными, а изгибать их в соответствии с линиями тока»
Новые данные о работе таких лопаток приводятся в диссертацион­
ной работе Крумнова (Дгишпош).
34. НЕРАБОТАЮЩИЕ КОНЦЫ ЛОПАТОК
С весьма многих точек зрения желательно выяснить, какова должна 
быть форма лопаток, при которой они при заданной величине подачи* 
не отдают и не потребляют мощности. В настоящей главе этот вопрос 
и будет рассмотрен в предположении, что число лопаток бесконечно 
велико. Однако следует заранее оговориться, что при конечном числе 
лопаток определенные, как то будет указано ниже, концевые участки 
лопатки уже более не будут неработающими; объясняется это тем,, 
что, во-первых по аналогии с процессом, приведенным на фиг. 14„ 
течение в средней — рабочей — части лопатки влияет на концевые 
участки и, во-вторых, начинает оказывать влияние самый процесс 
обтекания концевых участков лопаток (§ 78, Ь, |3). Кроме всего этого* 
ненагруженность (т. е. отсутствие работы) концов лопаток может 
иметь место лишь при одном определенном расходе воды.
34. Неработающие концы лопаток 1 1 Ж
1 V. М13 ее, ТЬеопе йег ЭДаззеггайег, § 4, 5 и § 14, 3, Ъе\рг1§ 1908» 
см. также § 90.
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Как уже было указано в § 27, передача мощности обязательно 
•связана с изменением момента количества движения (с изменением 
циркуляции), так что лопатка у входа не будет работать при условии
ГСи =  Г1 С1и =  СОПЗ! ИЛИ Си —  Суи^ -  .
Кроме того, меридиональная составляющая должна удовлетворять 
уравнению
Ъ гъЬст?—^ = 0 . '  =  2 /1**! с1т^ ~ - -±,
яли, так как
2 т  2 г, л
~ Т  ~  2 ’
то
ЬстЦ —  о ) = у -
Если в последнее равенство подставить значение
ст —  (« —  О  *&Р =  — с1и^  |  Р,
то получим
— С1 и ~ У § ? = ^ - -  (48)
Это уравнение соответствует входу в колесо. Для выхода из колеса 
аналогичным путем может быть получено уравнение
Го
'г"2и~Ь( ( — а ) ^г т —  с 2„ - у - )  Р =  - у  • (48а)
а) Получение неработающей части лопатки путем подбора со­
ответствующих ее толщин. Из уравнения (48) для входа в колесо 
■следует
<Э'
0 = 1 --------- 7--------------7 Т ------- - (49)
г Ь \ т  —  с1и-^1  1 е Р
или, если с1и =  0 (ах =  а0 =  90°),
а =  (■ <2Г _ : Ь г (о 1§ р ‘ (49а)
Если, кроме того ох =  0, что соответствует лопатке, начинающейся 
•острой кромкой, и
О.' =  2 Ь1(1
то
П  1 Ьх Р Л  _ 2 к г
Ь г21§ [3 1
Рх
Ь г2{§ р (50)
Профиль лопатки, определенный по этому уравнению для колеса, 
рассчитанного в примере 1 § 45, показан пунктиром на фиг. 68. При 
этом видно, что если неработающий участок лопатки сделать длинным, 
.лопатка окажется чрезвычайно толстой.
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Для выхода из колеса уравнение (48а) дает
VЪ =  Ь---
2Ь\Г<*> —  С,в.-Д % Р
(51)
Посредством этого метода получить неработающую часть лопатки 
при выходе из колеса практически не удается, так как лопатка слиш­
ком сильно утолщается к выходу в том случае, если Ь уменьшается 
при увеличивающемся г недостаточно быстро.
Ь) Получение неработающей части лопатки путем подбора соот­
ветствующих ширин колеса Ь. Для выхода из колеса из уравнения 
(48а) следует
ь ^  -----  (52)
г(+ — ч)\г<й —  с Р
Ширина колеса Ь при этом растет чрезвычайно сильно при убыва­
нии г. На фиг. 68а показано изменение ширины (при заданном Ь2) для 
лопатки, приведенной в первом при­
мерном расчете § 45. Соответствую-
ЪтЩЬ-
Т
/
Фиг. 68. Неработающие концы лопаток Фиг. 68а. Получение неработающего 
при входе. конца лопатки на выходе за счет
соответствующего выполнения сте­
нок колеса.
щее этому случаю уравнение получается путем подстановки значе­
ния С?' из уравнения (48а)
<?' =  гЬ2 (^  — оа)(/-2 т  — с2и) 1§ ,8, (53)
в уравнение (52), что дает нам
( к ~  «еН'з05 — с2«)*ё13аЬ =  Ь,
(( —  а )  п о 2м ’
(54)
Фиг. 68а показывает, что такие колеса должны были бы иметь во входной 
части очень большую ширину. Подобную форму колеса имеет насос 
Кеез По1игЬо М%. Со (фиг. 256) и насос для домашнего водопровода 
\Уе15е ЗбЬпе (фиг. 260).
По уравнению (54) Ь —  со при гш- с2«— =  °, т - е; ПРИ
] /  —  у ш Г су
(55)
8 Зак. 4077. — Центробежные н: пропеллерные насосы.
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Точно так же неработающие концы лопаток могут быть получены 
и для входа. При этом приходится начинать с очень большой ширины, 
которая быстро убывает с увеличением радиуса. Соответствующее 
уравнение получится непосредственно, если заменить в уравнениях 
(52) и (54) индекс 2 индексом 1. Для практически наиболе существен­
ного случая с1а =  0 и о1 =  0 (кромка заострена) получаем
Ь _____ ________
—  о) т  1§ р или ( ( — о ) г ^ р ;
(56)
Пренебрегая толщиной лопатки а, получим
<Г____
2 г2 тав 1§ р или = А
М (57)
с) Получение неработающей части лопатки путем подбора со­
ответствующих углов р. Из уравнений (48) и (48а) можно определить 
угол р в зависимости от радиусов для входа и выхода. Если подста­
вить полученное для 1^р выражение в уравнение (46), то форма ло­
патки может быть определена графически. Для разъяснения вопроса 
проведем интегрирование для некоторых случаев. При а =  р1 =  0 по­
лучаем
Ь\ гео - '1и
О.'
г со
Ь\ г\ с;1 т
Интегрирование в пределах от г до гх дает: 
а) Для Ъ =  ЪХ =  сопз!
/-2----г  .2 /п г
1п
1т
(58)
Правая сторона этого уравнения представляет собой разность 
полярного угла параболической спирали (ф — кг2) и логарифмической 
спирали. Если с1в =  0, то логарифмическая спираль отпадает и нерабо­
тающий конец лопатки при входе в колесо в случае, если Ъ постоянно 
и а0 =  90°, представляет собой отрезок параболической спирали.
0) ДЛЯ Ст =  С1т =  С0П5+
'1 и (59)
При этом профиль лопатки определяется из разности полярного 
угла архимедовой спирали ( ф —  кг) и гиперболической спирали (гср — к). 
При радиальном притекании воды последняя отпадает и лопатка очер­
чивается по архимедовой спирали.
При попытках выполнить концы лопаток нерабочими по уравнениям 
(58) и (59), гидравлически выгодные формы лопаток получаются только 
в особых случаях. Однако надо иметь в виду, что слабо действующий 
начальный участок лопатки, достаточно длинной в ее рабочей части, 
позволяет увеличивать допустимую высоту всасывания (§ 78а).
Заслуживает внимания то обстоятельство, что и при постоянной 
ширине колеса профиль неработающей лопатки очерчивается не по эволь­
венте, а по спирали с очень сильно уменьшающимся углом ,8.
35. Несовпадение данных опыта с выводами 115
35. НЕСОВПАДЕНИЕ ДАННЫХ ОПЫТА С ВЫВОДАМИ ЭЛЕМЕНТАР­
НОЙ СТРУЙНОЙ ТЕОРИИ
Коэфициенты полезного действия т) у выполненных насосов средней 
величины лежат между 65 и 80% . Гидравлические к. п. д. т(д, не учи­
тывающие потерь через зазор, потерь на трение рабочих колес о воду 
и на трение вала в подшипниках, должны быть больше указанных 
на 7 —15%, т. е. равняться 72—90%, а в среднем— 80%  1. Однако, 
если вычислить из данных опыта при помощи уравнения (22) вели-
„  н  чину’ п 1Поо и определить отношение — , то полученные значе-
•"«!оо
ния % будут значительно меньше и будут лежать между 60 и 70%  2. 
Таким образом, если бы мы взяли, исходя из общего к. п. д. т), значе­
ние %  и по этому его значению определили бы На<х, то практически 
мы получили бы для этого последнего слишком низкие значения, и 
рассчитанный по- этим данным насос не дал бы потребного напора. 
Отсюда следует, что величина Нп не совпадает с величиной напора Н(1,, 
действительно развиваемого рабочим колесом, а значительно больше. 
Имея в виду, что эта разница может быть объяснена исключительно 
несоответствием приведенной выше теории действительной картине 
явления, вспомним введенные нами допущения.
Основным допз'щением, из которого выводится вся теория Цейкера, 
является допущение равенства скоростей и давлений для всех точек 
любой конаксиальной окружности (т. е. описанной из оси колеса), оче­
видно, что в действительности при конечном числе лопаток давление 
с передней (лобовой) стороны лопатки должно быть выше, чем давле­
ние с задней стороны лопатки, причем именно благодаря этой разности 
давлений насос может сообщать жидкости энергию.
Для настоящего времени влияние конечной ширины канала между 
лопатками учитывали при расчете тем, что, сохраняя тот же метод 
расчета — теорию одноразмерного течения (как и в элементарной тео­
рии турбин), величину значения коэфициента т1Л, вводимую в расчет, 
принимали меньше действительной, или по Нейману 3 за наружный 
диаметр колеса принимали не окружность, проходящую через задние 
кромки лопатки, а окружность, проходящую через центр тяжести 
выходного сечения % канала между рабочими лопатками (фиг. 62). 
Очевидно, что этот последний диаметр будет тем меньше 4, чем меньше 
число лопаток, так что и величина полученная из основного
уравнения, будет уменьшаться с уменьшением числа лопаток. Этот 
последний метод основан на устаревшем в настоящее время воззрении 
(см. выше § 32), при котором полагали, что воздействие лопатки 
на воду начинается по входному сечению АС и кончается на выходном 
сечении ОЕ. Этот последний метод дает достаточное уменьшение удель-
1 Для получения % нельзя просто добавить процентные значения потерь 
в зазоре и трения колеса и подшипников к величине тр Правильное соотноше­
ние дается уравнением (17) § 26.
2 См. также Визз е ,  2. §е$. ТигЫпетуез., 1909, стр. 20. Далее О и 1 ш а п п, 
там же, 1915, стр. 277; Мй Ие г ,  2. °ез. ТигЫпептуез., 1919, стр. 173 и далее.
3 См. работу Кешпапп'а, указанную в сноске к стр. ЮЗ.
4 Е с к-К е а г 1 о п, ТигЬо§еЫазе ипй ТигЬокотргеззогеп., ВегПп. 1и1шз 5рпп- 
^ег 1929, стр. 76 (имеется русский перевод).
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ной работы лопаток только в том случае, когда угол |32 значительно 
отклоняется от 90°. Если же угол |32 близок к 90°, то диаметр окруж­
ности, проходящей через центр тяжести указанных сечений, весьма 
близок к Д2, чем влияние конечного числа лопаток на Насо своди­
лось бы к весьма малым величинам. В действительности, однако, умень­
шение передаваемой мощности при уменьшении числа лопаток еще 
значительнее при радиально кончающихся лопатках, чем при лопатках,
загнутых назад. Также и при малых значениях отношений -у-, т. е. при
большом числе коротких лопаток (как это часто встречается в венти­
ляторах), уменьшение мощности должно было бы стремиться к нулю. В дей­
ствительности же вследствие малой длины лопаток мы имеем как раз 
обратное. Этот метод не может быть применим также при лопатках 
двоякой кривизны и совершенно теряет свой смысл при осевых лопат­
ках, а также не может быть распространен на неподвижные направляю­
щие лопатки.
В заключение надо указать, что не только выходная кромка 
лопатки имеет значение, но весьма важной является также и форма 
остальной части лопатки.
В следующей главе мы попытаемся при помощи методов, не более 
сложных, чем применявшиеся ранее, но основанных на более тщатель­
ном анализе работы колеса турбонасоса с к о н е ч н ы м  ч и с л о м  л о ­
п а т о к ,  притти к результатам, более пригодным для проведения рас­
четов.
Е. ВЛИЯНИЕ КОНЕЧНОГО ЧИСЛА ЛОПАТОК
36. УРАВНЕНИЕ ЭНЕРГИИ ДЛЯ ОТНОСИТЕЛЬНОГО ДВИЖЕНИЯ
Уравнение (19) § 27 для величины давления за колесом пригодно и 
для того, чтобы определить давление на любом радиусе, если взамен 
м2, с2, ге/2 подставить и, с, ъи, которые имеют место на окружности ра­
диуса г. Если через к  обозначить величину давления на этой окру­
жности, измеренную в метрах водяного столба, а через к0 — давление 
на окружности входа, то, пренебрегая трением, т. е. при 2 Х =  0, получим
к — кп и2 — иг2 -(- ге>02 — та2
или
но* ■и2
Ч
ч
■-к0-\- ™ о2 ;
Ч
: СОПЗЕ ( 1)
Если считать,, что число лопаток не является бесконечным и что 
отдельные струйки имеют различную форму, а также, что ® и А в раз­
личных точках, лежащих на одном и том же радиусе, отличаются друг 
от друга, то приведенное уравнение годится лишь для одной струйки. 
Так как, однако, начальные значения к0, их, при жидкости, не за­
вихренной у входа в колесо, равны для всех струек и постоянная в пра­
вой части остается одной и той к<е, то уравнение (1) может быть рас­
пространено на всю жидкость, протекающую через колесо.
Это уравнение является у р а в н е н и е м  э н е р г и и  д л я  о т н о с и ­
т е л ь н о г о  д в и ж е н и я .  Оно заменяет ео  вращающихся каналах урав­
нение Бернулли, которое в этом случае уже неприложимо, так как 
относительное течение в центробежном насосе, как будет указано в даль­
нейшем, в действительности является вихревым. Разница между уравне­
нием Бернулли и приведенным уравнением сводится к наличию члена
„9
. Отсюда также следует, что основанный на уравнении Бернулли
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метод построения картины токов не пригоден для вращающихся кана­
лов. Для окружности одного и того же радиуса, т. е. для и =  сопз!, 
уравнение (1) принимает снова вид уравнения Бернулли.
37. ОБЩИЕ СООБРАЖЕНИЯ О РАСПРЕДЕЛЕНИИ ДАВЛЕНИЯ И
СКОРОСТЕЙ
Если бы давления с обеих сторон лопатки были одинаковы, то они 
не вызывали бы никакой результирующей силы на эту лопатку и де­
лали бы невозможной передачу работы. Отсюда следует, что в дейст-
Фнг. 69. Распределение отно­
сительных скоростей по эле­
ментарной теории турбин.
Фиг. 69а. Дейстг-ительное рас­
пределение относительных ско­
ростей (для невязкой жидкости).
вительности давление на переднюю сторону ‘лопатки должно быть 
больше, чем на заднюю сторону. Из }'равнения, выведенного в преды­
дущем параграфе для относительного движения идеальной жидкости, 
следует, что при постоянном радиусе, т. е. при постоянном и, скорость 
должна уменьшиться при уменьшении давления. Иначе говоря, относи­
тельная скорость на окр)гжности одного и того же радиуса должна 
изменяться примерно так, как это изображено на фиг. 69 а. Таким об­
разом при к о н е ч н о м  ч и с л е  л о п а т о к  о р а в н о м е р н о м  р а с ­
п р е д е л е н и и  с к о р о с т и ,  п р е д п о л а г а е м о м  э л е м е н т а р н о й  
т е о р и е й ,  не  м о ж е т  б ы т ь  и р е ч и .  О т н о с и т е л ь н а я  с к о ­
р о с т ь  у з а д н е й  п о в е р х н о с т и  л о п а т к и  б у д е т  в с е г д а  
б о л ь ше ,  чем на ее п е р е д н е й  с т о р о н е .
Можно найти также и другое объяснение1 этой разности в скоро­
стях, если ясно представить себе последствия предположенного в урав­
нении (1) отсутствия трения в рассматриваемой жидкости. Вода прите­
кает к колесу свободно, т. е. без вращения даже и в том случае, если 
частицы движутся по криволинейным траекториям. При входе в канал
1 К и с И а г з к 1. 51гбпнш§еп еШег ге1Ьип§з{ге1еп Р1й581§кеИ, МЛпсИеп и. Вег- 
Пп 1918; или 5(гбтип§еп 1гп гоНегетЗеп Капа1,2, §ез. ТигЪтетуез., 1917, стр. 201.
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между лопатками воде сообщается движение по окружности, но так 
как при отсутствии трения не могут развиваться тангенциальные силы, 
то абсолютное движение частиц попрежнему не имеет вращения1, но 
как раз поэтому в относительном движении, т. е. по отношению к вра­
щающемуся колесу, появится вращение, т. е. вихрь. Эта картина более 
ясно представлена на фиг. 702. Шарообразный элемент воды будет со­
хранять свое направление А В  при безвихревом движении. Однако по 
отношению к своей круговой траектории он будет иметь относительное 
вращение, противоположное вращению колеса. Если в положении /  он 
направлен радиально, то в положении II  его направление станет тан­
генциальным', в I I I — снова радиальным, но измененным на 180°, и
в I V —  снова тангенциальным.
Если представить себе пространство 
между лопатками замкнутым с обеих сто­
рон, то идеальная жидкость будет иметь 
по отношению к колесу непрерывное вра­
щательное движение вокруг некоторой не­
подвижной, находящейся в центре, точки; 
это изображено на фиг. 71.
Любая частица должна осуществлять от­
носительное вращательное движение (вихрь) 
с отрицательной угловой скоростью со.
При открытом с концов канале этот 
„относительный вихрь“ меняет свой вид, так 
как окружности, внешняя и внутренняя, не 
являются более линиями тока (фиг. 72)3. 
Однако приведенные рассуждения сохра­
няют свою силу и для этого случая. Если имеет место протекание 
жидкости через каналы, то результирующий поток можно получить со­
гласно § 5, если геометрически складывать скорости для каждой точки. 
Сквозное течение („протекание“Х налагающееся на относительное вихре­
вое течение, подчиняется тем же законам, что и течение в неподвиж­
ных каналах, т. е. остается- невихревым. Однако результирующее тече­
ние всегда имеет вихрь с угловой скоростью со.
Фиг. 70. Относительное вра­
щательное движение эле­
мента воды, противополож­
ное вращению колеса.
1 Абсолютный поток в колесе остается потенциальным, несмотря на изме­
нение количества энергии,
2 Вгодап Воуеп МНЕ, апрель 1919 г. до июня 1920 г.
3 Фигура изображает поток, полученный сложением относительно круго­
вого потока и отрицательного циркуляционного (фиг. 79—81). Первый создает­
ся вследствие „вытесняющего" действия лопатки, аналогичного действию на­
клонной пластинки, движущейся в воде прямолинейно и горизонтально (т. е. 
не вдоль своей поверхности), но только в данном случае имеет место враще­
ние, т. е. относительный вихрь. Циркуляционный же поток неизбежно вызы­
вается, как это указано в § 23, срывающимися с концов лопаток вихрями и 
автоматически приобретает то напряжение, которое нужно для обеспечения тан­
генциального стекания. Обозначение „Вихревое течение" должно быть сохра­
нено за этим суммарным течением ради большей наглядности. Картина токов 
фиг. 72 взята из работы Оег1П,  Ш1егзис1шп§ бег \Уаззегз1гбтип°- бигсЬ е т  
гоИегепбез 2е11еп-Кге1зе1габ (Диссертация, 2йпсЬ 1923). Кроме того, см. 5рапп-  
Ьаке ,  2. ап§е\у. МаИл. МесЬ, 1925, тетр. 6, стр. 481; МНЕ Нубг. 1пз1. ТесЬп. 
НосЬзсЬи1е Каг1згиЬе, тетр. 1 (1930), стр. 10 и след.: 2. ап§е\у. МаШ. МесЬ., 
1929, тетр. 6, стр. 466.
Таким образом протекающая жидкость1 имеет в общем различные 
скорости вдоль одной и той же окружности, причем, однако, эти ско­
рости всегда имеют направление от центра к периферии. Так как вих-
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Фиг. 71. Картина'токов для воды, находящейся в 
замкнутом канале (относительный вихрь в канале).
ревое .течение на передней стороне лопатки направлено противопо­
ложно течению протекания, то благодаря этому у передней стенки ло­
патки получаются малые результирую­
щие скорости. Что касается задней 
стенки лопатки, то у нее результи­
рующие скорости являются суммой 
абсолютных величин слагающих скоро­
стей. Таким образом в результате рас­
смотрения этого процесса мы пришли 
к тем же выводам о распределении 
скоростей, что и при уравнении энер­
гии, приведенном выше.
Благодаря увеличению неравномер­
ности скоростей относительный вихрь 
увеличивает также разность давлений 
на лопатку,способствуя, таким образом, 
передаче энергии жидкости2. При отсут­
ствии относительного вихря в канале 
различие скоростей при свободном про­
текании возможно согласно § 5 лишь 
постольку, поскольку его вызывают 
изменения направления и площади се­
чений3.
1 Она должна обладать циркуляцией, 
необходимой для тангенциального отекания, 
так что нужная по уравнению (80) § 24а 
циркуляция Г5 обусловлена частью круго­
вым потоком-вытеснения, частью потоком 
протекания.
2 Собственно циркуляционной части упомянутого в предыдущей сноске 
кругового потока-вытеснения.
3 Собственно циркуляционной части чистого протекания (см. выше сноску 1).
Фиг. 72. Относительный вихрь в 
■открытых каналах при расходе 
через колесо, равном нулю (отно­
сительное течение - вытеснения с 
циркуляцией, необходимой для 
тангенциального отекания). Нане­
сенные цифры соответствуют рас­
ходам в трубках тока.
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Фиг. 73 дает картину суммарного относительного течения. При вы­
ходе из колеса различие скоростей постепенно сглаживается, так как
Е. Влияние конечного числа лопаток
действие лопаток прекращается и на некотором расстоянии от колеса 
образуется вполне равномерное распределение скоростей.
Фиг. 74. Картина токов при сравнительно малых расходах.
Если при протекании через колесо имеют место малые скорости, 
то вследствие наложения вихревого движения с передней стороны ло­
патки они легко могут стать отрицательными, т. е. в части канала по­
явится обратное течение (фиг. 74). Так как относительный вихрь не 
зависит от течения протекания, то это изменение направления скорости
на обратное образуется во всяком насосе, как только величина рас­
хода станет меньше некоторой определенной величины. Форма лопаток 
оказывает большое влияние на возникновение обратных токов: они 
возникнут тем позже, чем больше скорость на передней стороне ло­
патки в н е п о д в и ж н о м  к а н а л е  по сравнению со скоростью на 
задней ее стороне. З а г н у т ы е  н а з а д  л о п а т к и  я в л я ю т с я  в 
э т о м  с м ы с л е  з н а ч и т е л ь н о  б о л е е  в ы г о д н ы м и ,  чем з а ­
г н у т ы е  в п е р е д .
38. ПРИЧИНЫ, ВЫЗЫВАЮЩИЕ УМЕНЬШЕНИЕ МОЩНОСТИ ДЛЯ 
ИДЕАЛЬНОЙ ЖИДКОСТИ В СВЯЗИ С УМЕНЬШЕНИЕМ ЧИСЛА ЛО­
ПАТОК
Как видно из фиг. 71 и 72, скорость относительного вихревого 
движения на внешней окружности направлена обратно окружной ско­
рости колеса. Поэтому поток у выхода будет отклоняться в на­
правлении, обратном вращению, и тангенциальная слагающая с2и абсо­
лютной скорости на выходе будет 
уменьшаться. На фиг. 73 изобра­
жены треугольники скоростей:
А2В2С2 является треугольником 
скоростей, соответствующим бес­
конечно большому числу лопа­
ток; этот треугольник соответ­
ствует воззрениям, приведенным 
ранее, в главе О. Относитель­
ная скорость 'Ш)2 согласно этим 
воззрениям направлена под углом !32 
и соответствует равномерному рас- 
пределению скоростей по всей 
окружности выхода. Благодаря 
наличию относительного вихря эта 
относительная скорость и>2 откло­
няется в направлении, обратном 
вращению, так что после вырав­
нивания скоростей мы имеем тре­
угольник А 0'В 0С<> с относительной скоростью иа2 . Абсолютная скорость 
с.{ =  В.2А.2' имеет тангенциальную слагающую с2и', которая меньше с.2„ на 
величину /.2и2 - А2 А 2, на столько же меньше и переданная жидкости
работа [уравнение (21) § 27], так как в нем Со, '  заменяет с2и. Точки Л2 
и А.2' лежат на прямой, параллельной «2, так как расход жидкости, а 
следовательно, и меридиональная слагающая остаются постоянными.
Причину отклонения можно объяснить еще иначе и в более общем 
виде1. Как можно видеть из различия расстояний между линиями тока 
на фиг. 73, скорости увеличиваются, если итти по линии ОЕ. проход: -
38. Причины, вызывающие уменьшение мощности для идеальной жидкости 121
1 Объяснени?, данные ранее, имеют в виду ту часть давления на лопатку 
(или соответственно циркуляцию), которое вызвано круговым потоком-вытесне" 
нин, а не ту, которая зависит от протекания (см. сноску 2 на стр. 119). Поэтом; 
это объяснение к осевым колесам не подходит.
Фиг. 75. Распределение скоростей н» 
входе, вызывающее отклонения у входа 
и выхода.
122 Е. Влияние конечного числа лопаток
щей через точку Е  и нормальной к направлениям линий тока. Такого 
распределения скоростей можно было ожидать, так как в точке В  
имеется большее давление, чем в точке Е. Так как в точке Е  имеется 
давление, равное давлению за колесом, то соответствующая ей скорость и>)119 
(фиг. 75) по уравнению (1) незначительно отличается от уже выравняв­
шейся за колесом скорости чю-1', в то время как скорость ■да13 частицы, 
находящейся в точке О, меньше и поэтому должна увеличиваться при 
движении частицы к выходу. Следовательно, в области ЕОО имеет 
место приращение скорости. Так как ширина канала у выхода изменяется 
■мало, то средняя скорость по линии ОЕ  примерно равняется щ ,  так 
•что последняя меньше, чем имеющаяся на окружности выхода с р е д ­
ня я  (выравнявшаяся) скорость ш /,  приблизительно равная ъу112. Из усло­
вия, что да2 <  щ ',  следует необходимость отклонения скорости выхода 
назад, так как
■ ш / 8Ш ^  Щ  51П %  =  С2 т ,
для чего должно быть |32' <  [32. Надо при этом иметь в виду, что это 
отклонение происходит на некотором определенном участке пути.
Если пренебречь толщиной лопатки у выхода из колеса, то в тре­
угольнике А 2'В%С2 (фиг. 73) можно заменить индексы 2'  (два, прим) 
индексом 3. Иначе говоря, из треугольника Л2'5 2С2 получается тре­
угольник Л3Б2С2. Во всех случаях с^ и =  с,,и.
Если провести подобные рассуждения в отношении входа в колесо, 
то можно притти к заключению, что втекающая вода должна откло­
няться в направлении, обратном вращению (фиг. 73). Давление на ло­
патку при входе, как и в случае несущего крыла (фиг. 168а), обра­
зуется, главным образом, за счет разрежения на задней стороне лопатки1. 
В точке А  (фиг. 75) давление, таким образом, больше и относительная 
скорость меньше,/ чем в противоположной точке С. В области АВС
имеется, таким образом, увеличение скорости (ускорение), так что вода 
входит в канал между лопатками, как в область с пониженным давле­
нием. При этом давление в точке А  примерно совпадает с давлением 
у входа в колесо и ча1х отличается лишь очень мало от относи­
тельной скорости # 0'  притекающей воды2. С другой стороны, сред­
няя скорость по линии АС  должна примерно равняться относительной 
скорости имеющейся при равномерном распределении скоростей 
в потоке, направленном под углом так как при входе ширина ка­
нала изменяется очень незначительно. Таким образом щ0' <  а так 
как ■да,/ зш 80' =  зш ^  =  с1т, то угол лопатки ^  должен быть меньше 
угла р„', соответствующего относительной скорости притока при отсут­
ствии отклонения и соответствующего углу определенному в § 31. 
Приведенный там способ вычислений дает преувеличенное значение 
угла входа (Зх, причем это преувеличение равно величине отклонения 
и, таким образом, ведет к слишком большой ширине каналов при входе 
•в колесо. Это расхождение тем больше, чем меньше число лопаток3.
1 На это указывает фиг. 169 (распределение давления по радиальной ло­
патке).
2 Скорость щ ' численно равна скорости шх (глава IV) и отличается от да0 
только за счет влияния конечной толщины лопаток (фиг. 54 или 58а).
3 На значиуельные уменьшения угла при невязкой жидкости указывает 
фиг. 93.
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На передачу мощности колесом отклонение струи при входе не 
имеет никакого влияния, если отсутствуют потери на удар, так 
как теоретически безразлично, каким образом происходит течение 
жидкости от состояния ее при входе до состояния ее при выходе из 
колеса. Тем не менее, отклонение при входе в колесо должно учиты­
ваться, так как угол лопатки должен быть меньше на величину 
р0' — рх, чем тот, который получается, если принять число лопаток 
бесконечно большим. Точно так же при выходе из колеса угол р2 дол­
жен быть больше, чем средний угол выхода из колеса движущегося 
относительно него потока. Т а к  к а к  и з м е н е н и е  у г л а  п р и  в х о ­
де  в к о л е с о  в ы з ы в а е т  у м е н ь ш е н и е ,  а и з м е н е н и е  у г л а  
п р и  в ы х о д е  — у в е л и ч е н и е  т а н г е н ц и а л ь н о й  с л а г а ю щ е й  
с к о р о с т и  (ф иг. 73), то , о с н о в ы в а я с ь  на  у р а в н е н и и  (21) 
•§ 27, м о ж н о  у т в е р ж д а т ь ,  ч т о  к о н е ч н о с т ь  ч и с л а  л о п а ­
т о к  т р е б у е т  у в е л и ч е н и я  у г л а  л о п а т о к  н а  в х о д е  и в ы -  
х о д е  из  к о л е с а  с ц е л ь ю  п о л у ч е н и я  р а с ч е т н о г о  н а п о р а  
или наоборот (т. е. при углах, соответствующих бесконечно большому 
числу лопаток) п р и в о д и т  к о т к л о н е н и ю  п о т о к а  п р и  в ы х о д е  
из. колеса , дающему у м е н ь ш е н и е  напора  по с ра вне нию с Н(]1.
При радиальных колесах отклонение при входе сравнительно мало, 
и им можно пренебречь хотя бы потому, что оно компенсируется сжа­
тием струи при входе.
39. УМЕНЬШЕНИЕ МОЩНОСТИ ЗА СЧЕТ ВЛИЯНИЯ ВЯЗКОСТИ
Разобранные выше явления отклонения струй весьма сильно изме­
няются из-за влияния вязкости. В § 23 в связи с фиг. 50 указывалось, 
что увеличение скорости (оно согласно фиг. 69 а и 73 имеет место 
и в колесах насосов), образующееся на задней 
стороне (сверху) несущего крыла, вследствие 
наличия трения о стенки не может быть вос­
становлено в давление без потерь и поэтому 
на задней стороне лопатки образуются срывы 
потока. Получающиеся, таким образом, „мерт­
вые" зоны1 X  (фиг. 76) ведут к отклонению 
от стекания по касательной, т. е. к уменьше­
нию угла {32 до (32ж, а также (согласно указа­
ниям § 30) к уменьшению мощности колеса, 
т. е. циркуляции. Для наших дальнейших 
рассуждений важно утверждение, что также 
и это уменьшение мощности, обусловлен­
ное действием вязкости, получается за счет 
конечной нагрузки лопаток, так как именно пос­
ледняя вызывает повышенные скорости на зад­
ней их стороне. Опыты2 показывают, что при 
обычных, сильно загнутых назад, лопатках, величина этого мертвого 
пространства при уменьшении расхода растет весьма значительно.
Фиг. 76. Уменьшение дей­
ствительного угла выхода 
Р2 до р2х 33 счет образо­
вания мертвого простран­
ства у задней стороны 
лопатки.
1 См. О е г 1 П, сноска 3 стр. 118; С а г г а г й, Отчет об испытаниях турбо­
компрессоров фирмы Вгом'п Вомеп & С1е. [ТесЬп. той., Рапз, т. 15 (1923), 
стр. 65 и след, или 5 { обо  1а, Патр!- ипс! ОазШгЫпеп, дополнение к 5-му или 
6-му изданию, стр. 23, ВегНп (1923)].
2 Р 1 з с 1т е г, Мй1 Нубг. 1пз1. Тес1ш. НосЬзсЬтйе МйпсЬеп, 1931, тетр. 4.
При этом большую роль играет удар при входе. Благодаря непре­
дусмотренному в § 38 отклонению относительной скорости при входе 
в колесо от направления начального элемента лопаток срыв может иметь 
место уже при входе в колесо, как у крыла со слишком боль­
шим углом атаки. При расходах, больших нормального, отклонение от­
носительной скорости при входе в колесо образует соответствующее 
мертвое пространство на передней стороне, которое согласно нашим 
прежним рассуждениям должно иметь место только при неполной на­
грузке (фиг. 74). Таким образом мы видим, что вязкость вызывает яг- 
ления как раз противоположные по своему характеру тем, которых 
можно ожидать от идеальной жидкости. Однако эти мертвые простран­
ства под влиянием центробежной силы не остаются устойчивыми и по­
этому не получают большого распространения.
С другой стороны, вязкость действует таким образом, что к рабо­
там нормальных сил прибавляется также и работа сил тангенциальных. 
Кроме того, „относительный вихрь1 в пространстве между лопатками 
частично затухает и, таким образом, не так сильно уменьшает мощность, 
как это нами принято для случая идеальной жидкости, и наконец, на 
окружности колеса имеет место турбулентный обмен частицами (см. 
конец § 24 и начало § 26), который вызывает бесполезное увеличение 
удельной работы лопаток (фиг. 125а), сильно зависящее от конструк­
ции направляющего аппарата. Этим и о б ъ я с н я е т с я  ф а к т  н е  
с т о л ь  з н а ч и т е л ь н о г о  у м е н ь ш е н и я  п е р е д а в а е м о й  м о щ ­
н о с т и ,  ч е м  то,  к о т о р о е  м о ж н о  б ы л о  бы о ж и д а т ь  п р и  
и д е а л ь н о й  ж и д к о с т и ,  хотя наличие вихревых зон у задней 
стенки лопаток должно было бы привести к еще более значительному 
уменьшению мощности, чем это соответствует теоретической схеме. 
Указанное снижение в уменьшении мощности особенно отчетливо ска­
зывается (§ 42а) при круто заканчивающихся лопатках, когда вихревые 
зоны, как уже указывалось, вероятно, весьма неустойчивы и легко 
смываются активным потоком.
40. ОПРЕДЕЛЕНИЕ ОТНОСИТЕЛЬНОГО ТЕЧЕНИЯ ПРИ 
ОТСУТСТВИИ ТРЕНИЯ
Приведенные в конце последнего параграфа рассуждения указывают, 
что движение действительной жидкости во вращающихся каналах зна­
чительно более сложно, чем движение жидкости идеальной. Для получения 
действительной картины и возможности подсчета различных величин не­
обходимо поэтому пользоваться данными опыта. Однако знакомство 
с идеальным потоком облегчает понимание действительных процессов. 
Поэтому явления при течении идеальной жидкости будут разобраны 
нами несколько глубже. Тот, кто интересуется лишь применением ска­
занного нами к расчетам, может пропустить этот параграф.
а) Графический метод. Можно итти путем, указанным в § 5с. При этом 
сперва изображают на-глаз картину токов и затем постепенным приближением 
исправляют ее, используя для этого выводимое ниже соотношение, которым 
заменяется уравнение (9) § 5.
Для этой цели мы рассмотрим плоское радиальное течение между двумя 
параллельными и двумя перпендикулярными к оси стенками, т. е. случай колеса 
постоянной ширины Ь. Если мы разрежем по поверхности токов, т. е. плос­
костью, перпендикулярной оси, один из каналов, образованный лопатками / и
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II (фиг. 77) и будем рассматривать первоначально прямоугольный элемент 
АВСО со стороной АВ =  с1у, лежащей на линии ЕР, нормальной к траекториям, 
то угловая скорость вращения элемента определится, как средняя арифмети­
ческая угловых скоростей сторон АВ  и А О Ч Положение элемента по проше­
ствии бесконечно малого отрезка времени (II пусть будет А'В’С'О'. Изменение 
угла АВ будет тогда
и угла АО
ВКО +  -К В'А'О  =  Ф$ +  ФЬ,
-К вко =  ф.р.
Фиг. 77. Часть канала радиального колеса.
Таким образом угловая скорость равна
1 2 (1о +  ФЬ
2 с1( (2
Эта последняя согласно § 38 должна быть равна угловой скорости колеса 
и иметь обратное направление. Если обозначить через: 
т — относительную скорость точки А; 
т 4 -<М> — относительную скорость точки В-.
р— радиус кривизны траектории в точке А; 
у  — длину (развернутую) линии ЕА, то
1 АА' 13) (II "
щ  =  — - —  =  — -— . ( 3 )
ОВ' ВВ' — ВО (но 4- Пт) (К—-(р +  я!у)Ф<?
А'О А'О аУ
(ю 4- Фт) (II—р Фу—йу Фо
ау ’
а если подставить из уравнения (3) величину п'ср:
_ I  (113) 13)ФЪ =
\  аУ
-  ^(II. (1)
Подставив значение из уравнений (3) и (4) в уравнение (2), получаем сле­
дующее диференциальное уравнение для относительного потока:
(5)2пу
1 См. также 1-ю сноску к § 5, Ь. Далее Ног а се Ь а га Ь, Ье11гЬасЬ бег 
Нубгобупапнк, немецкий перевод Е Н з е  Н е 11 у, Ье1р21§' и. ВейНп 1931.
2 Другой вывод уравнения (5) см. 1-е немецкое издание этой книги 
§ 34. Наличие относительного вихря определяется там из распределения сил 
на колеса.
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где ш равна угловой скорости колеса. При ш=0 это уравнение превращается вди- 
ференциальное уравнение абсолютного потока, т. е. совпадает с уравнением (4) 
§ 5. Оно имеет место также для колеса переменной ширины в том случае, 
если в середине меридиональное течение оказывается радиальным.
При интегрировании уравнения (5) надо помнить, что радиус кривизны оЯ?
вообще зависит от у. Уравнение решается помощью подстановки ц =  е
Для у' =  0, т. е. для передней стороны лопатки или да =  да, .интеграл при­
нимает зид
у У
в о Лу ,
или, если подставить
то получим
Уау_
р
да :
/
А =  е°
У
— (даг +  2ш Г  А а у у
(6>
(7>
(8 )ь
Согласно уравнению (9) § 5 первый член правой части уравнения (6) пред­
ставляет собой скорость при свободном протекании по неподвижному каналу. 
Знак минус в показателе объясняется тем, что центр кривизны выбран в сторону 
отрицательных значений у. Второй член уравнения (6) изменяется в зависи­
мости от со. Во всяком случае этот член не представляет собой распреде­
ления скоростей чистого вихря (т. е. . вытесняющего1 и соответствующего 
циркуляционного течения — фиг. 72), а соответствует течению при и\ =  0, ко­
торое устанавливается при н а ч и н а ю щ е м с я  обратном повороте линий тока 
(фиг. 74). Из уравнения (6) можно также определить распределение скоростей
идеального вихря, если да( будет таким, что
Ау2
расход жидкости равен нулю, т.е. ^  тЬе/у =  0,
о
где а есть длина нормали ЕР.
Исследование приведенной выше картины 
токов при помощи уравнения (8) значительно 
труднее, чем при безвихревом течении (§ 5 с), 
так как в уравнении (8) имеются два различ­
ных интеграла 2. С другой стороны, криволи­
нейные четырехугольники не являются более 
подобными, а изменяются (согласно фиг. 78) 
по следующему закону з, который получаем 
из простых преобразований уравнений (5) и (8)
Длу
Ду1
, 2<ч .
+  —  Д;У1*Д*1- (9)
Здесь (/—• расход через одну трубку тока при ширине, колеса Ь— 1, меняющий 
свой знак при изменении направления скорости. Практическое применение 
этого уравнения, однако, затрудняется некоторой запутанностью в его структуре.
1 Уравнение (8) было получено другим путем Флюгелем в его диссертации, 
упомянутой на стр. 25.
2 См. также С1 озфетЬ а Н е п, 2. ап§е\у. Ма*Ь. Месй., 1926, стр. 69.
3 См. 1-е издание этой книги стр. 84 или V. М1 з е з, ТЬеопе бег \Уаззег- 
гЗйег, Ъе1р21§: 1908, стр. 37.
Из уравнения (9) следует соответственно § 37, что ширины Ду], Ду2 и т. д„ 
трубок тока с удалением от передней стороны лопатки уменьшаются, т. е,. 
скорости да растут.
Чтобы картина была правильной, она должна удовлетворять кроме урав­
нений (8) и (9) еще следующим пограничным условиям:
1. Отекание с концов лопаток должно быть тангенциальным. Для чего 
в этой точке не должно быть различия в скоростях с обеих сторон лопатки, 
т. е. стекающие там трубки тока должны иметь одинаковую ширину. Для 
входа это условие удовлетворяется только при отсутствии удара.
2. На некотором определенном расстоянии перед и за колесом скорости- 
вдоль одной и той же конаксиальной окружности должны выравниваться. После 
этого выравнивания линии тока имеют форму относительных траекторий 
вихревого источника, абсолютные пути которых при постоянной ширине ка­
нала являются логарифмическими спиралями (фиг. 15). Их очертание соответ­
ствует неработающим лопаткам, для которых уравнения были приведены 
в § 34с. Наклон линий тока за каналами колеса при увеличении радиуса- 
должен поэтому сильно уменьшаться. Так как удовлетворить эти пограничные 
условия оказывается весьма затруднительным, то можно рекомендовать и при 
этом графическом методе сперва изображать картины трех разобранных ниже,, 
в разделе „Ъ“, потоков, а затем объединять их (по методу параллелограма — 
см. § 5, конец п. с).
Из картины токов при помощи уравнения (1) можно вычислить также 
распределение давлений вдоль по лопатке, т. е. можно определить результи­
рующую силу как разность давления на обеих ее сторонах; также может 
быть подсчитана и работа лопатки.
Ь) Применение аналогии с мембраной (§ 5, конец п. с). Особого внима­
ния заслуживает весьма наглядная аналогия потока с нагруженной мембраной Д 
причем линиям тока соответствуют горизонтали, получающиеся путем пересе­
чения деформированной мембраны горизонтальными плоскостями, находящи­
мися друг от друга на равных расстояниях. Наиболее просто применяется этот 
метод для получения изображения (фиг. 71) относительного вихря в закрытом 
канале, так как для этого случая можно получить горизонтали, если натянуть 
резиновую пленку по всему периметру канала и затем подвергнуть ее давле­
нию. Применяя эту аналогию к потоку в открытом канале, проводят разложе­
ние (предложенное Ортли и развитое Шпанхаке) картины токов на следующие 
элементы:
а) О т н о с и т е л ь н ы й  к р у г о в о й  п о т о к - в ы т е с н е н и я  (вихрь в ка­
нале без циркуляции), при котором лопатки вытесняют воду, не сообщая ей 
циркуляции, т. е. не производя работы, и который на некотором расстоянии от ло­
паток переходит в круговое вихревое движение (фиг. 42). Мембрана натягивается на 
концентричное относительно колеса кольцо возможно большего (теоретически 
бесконечного) диаметра и прикрепляется к кромкам лопаток колеса, которое 
должно быть уравновешено от сил тяжести, и затем вся мембрана подвергается 
равномерному давлению. Это последнее должно быть пропорционально числу’' 
оборотов. Картина токов дана на фиг. 79.
,8) А б с о л ю т н ы й  п о т о к  п р о т е к а н и я  (источник), т.е. течение через 
покоящееся колесо, которое до него и за ним переходит в безвихревой, т. е. 
радиальный поток, даваемый источником. К мембране возможно большего'
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1 Диференциальное уравнение для опоеделения прогибов мембраны /  при-
_ ‘ 02/ , напряжении Т и равномерно распределенном давлении р имеет вид -(-
1 д2/  Р ,  ,-}- ^ 5  =  и совпадает с уравнением потока, если вместо прогиба /  под-
ставить функции тока ф (§ оа), вместо наклона и поверхности подста-
рвить скорости, перпендикулярные к оси .V и к оси у, а вместо-—- — удвоенную
скорость вращения равномерно распределенных вихрей, т. е. 2ш. К и с Ъ а г з к ц  
51гбтип§еп ешег геПпт^зй^еп Р1й531дкеИ из\г., стр. 136 и след., МйлсЬеп и. 
ВегНп 1918; 51 о (3 о 1а, Э1е ОатрйигЬтеп, изд. 5 или 6, ВегНп 1923, стр. 824.
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внешнего.диаметра, изогнутой по винтовой поверхности, прикрепляются сту­
пенями уравновешенные лопатки таким образом, что их кромки остаются го­
ризонтальными. Шаг винтовой поверхности является мерой расхода (интен­
сивности источника). Такой поток изображен на фиг. 80.
куляции (относительное течение— 
вытеснения)1.
Фиг. 80. Поток протекания (колесо 
в покое)1.
у) А б с о л ю т н ы й  ц и р к у л я ц и о н н ы й  по т о к  опять-таки в неподвиж­
ном колесе, который вне его переходит в потенциальный вихрь(фнг.Э). В этом
случае кромки лопатки прикрепляются к 
растянутой горизонтально мембране, и все 
колесо вдавливается в нее. Прогиб является 
мерой циркуляции (фиг. 81).
Эти три элементарных потока, от „<х“ 
до л “> путем геометрического сложения 
скоростей дают искомую картину относи­
тельного потока. Этот последний имеет 
только тогда безударный вход .и танген­
циальное стекание (фиг. 73), когда расход 
и циркуляция, т. е. шаг винтовой поверх­
ности в опыте „3“ и прогиб мембраны в 
опыте „а“ будут подобраны соответствен­
ной величины.
Опыт „у8 может быть объединен с опы­
том „а“, при этом получается картина „те­
чения вытеснения”, (вихря в канале) с пол­
ной циркуляцией 2. Ценность этой аналогии 
заключается в том, что при ее помощи 
можно легко составить себе представле­
ние о картине токов, не производя самого 
опыта.
При желании получить численные значе­
ния, необходимо, понятно, проводить ла­
бораторные опыты.
Фиг. 81. Циркуляционный поток 
(колесо в покое).
118.1 Фиг. 79, 80 и 81 взяты из работы ОегШ, указанной в сноске 3 стр.
3 На фиг. 72 указана часть циркуляции, вызванной круговым потоком 
(вытеснения).
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с) Применение конформного отображения. В 1925 г. Шпанхаке1 
(ЗраппЬаке) проделал чисто аналитическое исследование потока, причем он 
употреблял только что описанное разложение потока на три его составные 
части. 2 Эти последние могут быть получены методом конформных отображений, 
так как они являются в абсолютном движении невихревыми, т. е. течениями 
потенциальными. Метод дал при применении к различным частным случаям 
весьма ценные результаты. Особенно удачно можно при помощи этого спо­
соба исследовать поведение лопаток, очерченных по логарифмическим спиралям 
=  р =  р2), с чем мы встретимся еще в §42а. Точно так же могут быть 
основательно изучены лопатки любой формы, однако при этом приходится 
пользоваться помощью кропотливых графических методов 3, требующих навыка 
в применении конформного отображения.
Методы, описанные в разделах „а“, „Ь“ и „с“, для инженера- 
практика, даже в случае особо важных заданий, слишком громоздки. 
Применение их ограничивается случаем плоского потока, т. е. колесом 
постоянной ширины. Они непригодны для насосов с направляющими 
лопатками, так как тогда относительный поток благодаря воздействию 
направляющих лопаток перестает быть установившимся. Точно так же 
они не учитывают и влияния вязкости, которое согласно § 39 значи­
тельно меняет все дело. Поэтому, несмотря на всю ценность результатов, 
которые могут быть получены описанными методами, мы все же попы­
таемся найти более простые и технически более пригодные прибли­
женные методы, вводя в них потребные поправки, определяемые из 
опыта.
Несмотря на то, что траектории в относительном движении являются 
весьма различными, количество энергии, получаемое отдельными ли­
ниями тока, оказывается одинаковым, так как влияние лопаток не 
прекращается на окружности выхода и начинается еще до входа жид­
кости на лопатки. Влияние лопаток распространяется тем дальше за 
окружность выхода, чем дальше отстоят друг от друга лопатки, и 
в случае отсутствия направляющих лопаток прекращается, строго го­
воря, лишь в бесконечности. Практически же можно считать, что вы­
равнивание потока происходит на расстоянии, равном ширине канала. 
То, что увеличение энергии для всех частиц невязкой жидкости оди­
наково, непосредственно вытекает из того, что абсолютный поток за 
колесом остается невихревым, т. е. содержит неизменное количество 
энергии, подобно тому, как то было и до колеса.
Так же как при бесконечном числе лопаток по уравнению (21) 
§ 27
1 2. ап§е\у. Ма1Ь. МесЬ., 1925, тетр. 6, стр. 48 или НубгаиНзсЬе РгоЫете- 
УБ1-Уег1а§, 1926. Впоследствии появились работы 5 0 г е п $ е п ,  2. ап§е\у. 
Майн МесЬ., 1927, тетр. 2; \У. ЗсЬи1г ,  там же, 1928, тетр. 1 и В и з е т а п п ,  
там же, 1928, тетр. 5, которые относятся к лопаткам, очерченным по логариф­
мическим спиралям. См. далее МЫ. 1пз1. 5Ьгбтип§зтазсЬ. ТесЬп. НосЬзсЬи1е 
КайзгиЬе, 1980, тетр. 1.
2 51 о с! о 1 а, Батр1- ип<3 Оаз1игЫЬеп, изд. 5, 1922, стр. 824.
3 Б р а п п Ь а к е  и. В а г 1Ь, 2. гг§е\у. Майн МесЬ., 1929, стр. 466; Р а V е 1, 
Уейп 3. шкета! Коп§г. 1есЬп. Мес1н, 5{сск1;о1ш 1230; \Уе1п1§, 2. ап§е\у. 
Майн МесЬ., 1930, стр. 434; АУ е 1 п е 1, 2. ап§е\у. Ма1Ь. МесЬ., 1932, стр. 65.
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( 10)
9 Загс. 4077. — Центробежные и пропеллерные насосы.
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действительная работа лопаток Нт может быть выражена
п ' ё (М2С2и
( П )
При этом с2и' =  с3м равно тангенциальной составляющей ’абсолют- 
ного потока при выходе, которая получится, если выровнявшийся на 
некотором расстоянии от колеса поток мысленно переместить в обрат­
ном направлении до самого колеса.
При нормальном притекании воды к колесу, т. е. при 1с0к —  О, 
имеем
(Юа)
и действительная работа лопаток
И  —  —&. с 
ё
2 и (11а)
Диаграмма скоростей для выхода из колеса приобретает вид, изо­
браженный на фиг. 82, причем А2В2С.2 представляет собой треугольник
Фиг. 82. Диаграмма скоростей для 
выхода (при учете отклонения).
Фиг. 83. Диаграмма скоростей|для 
входа (при учете отклонения).
скоростей, соответствующий одноразмерной теории, и А 2'В.2С2, соответ­
ствующий действительным соотношениям. Точки А 2 и А2' лежат на 
прямой, параллельной и2, так как расход и скорость с2т остаются не­
изменными. Уменьшение тангенциальной составляющей равно
А2А2'  =  *2М2 =  С2и С2и-
Действительный выровнявшийся поток на выходе соответствует, 
следовательно, воображаемому колесу с бесконечным числом лопаток, 
но с уменьшенным углом выхода (З/, так что имеет место изменение 
угла выхода на величину 32 =  |32 — (З/.
Изменение тангенциальной слагающей наблюдается также и при входе, 
при этом оно имеет величину х1и1 и имеет значение только в том смысле, 
что оно изменяет угол безударного входа. Соответствующая диаграмма 
дана на фиг. 83 для а =  90° и с0и =  0, причем здесь А0'В 1С1 соответ­
ствует отсутствию отклонения, а Л15 1С1 —  наличию его. Изменение 
угла равно здесь ох =  $0< — [3^
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Резюмируя, можно сказать, что треугольники скоростей А2 В0С0 и 
А0' В1С1 определяют нагрузку и угол направляющих лопаток; треуголь­
ники же А2132С2 и Л15 1С1 —  определяют углы лопаток колеса.
Для того чтобы вполне ясно различать отдельные обозначения, они 
приведены ниже.
Индекс 0 относится к жидкости, не подвергающейся еще влиянию 
колеса (треугольник А0В1С1 фиг. 58а).
Индекс 0 вместе со знаком „прим* (например, с0')  относится к по­
току у входа в канал при умете сужения его вследствие конечной тол­
щины лопаток, но без учета отклонения (треугольник А0'В1С1), т. е.
с0' =  с0-— ! -  (соотношение то же, что и при бесконечном числе ло- 
п  °1
паток, там только вместо этого индекса стоит 1).
Индекс 1 относится к потоку при входе в колесо, суженное вслед­
ствие конечной толщины лопаток, при р а в н о м е р н о м  отклонении 
всех линий тока, так что траектории относительного движения напра­
влены под углом получающимся при безударном входе (треугольник 
А Л Ы
Индекс 2 относится к потоку у выхода из колеса, суженному тол­
щиной лопаток, причем траектории относительного движения накло­
нены под углом р2 по отношению к окружности (треугольник А.2В2С2, 
соотношения, как при бесконечно большом числе лопаток).
Индекс 2 вместе со знаком „прим“ (например, с2 ) относится к по­
току у выхода из колеса, суженного вследствие конечной толщины ло­
паток, при учете отклонения, появляющегося из-за прекращения влия­
ния лопатки, и в предположении, что скорости выравниваются уже на 
окружности колеса (треугольник А2'В2С2).
Индекс 3 относится к тому же месту потока, что и предыдущий, 
но с учетом замедления, вызываемого заострением концов лопаток. 
Соответственный, не изображенный на фиг. 82, треугольник скоростей 
А„В0С2 получается из А/В0С0 так же, как на фиг. 56 треугольник 
Азв;с2 из А.2В2С2 (%„ =  %/)."
Выражение для давления в зазоре пишется для а0 =  90° и для 
,с0и =  0 согласно уравнению (21а) § 28, в котором но2 заменяем через но2 :
__ «22 — яь/2 +  с02 _
? р
( 12)
или, если учесть, что обычно с0т с 2т, 
т. е.
но, '2 . • с02 ~  {и2 с31()2
то получим
н„ V — (ца — С3и)~ 
2?
или, так как по уравнению (11а)
- 2 , , (12а)
__„ / ___ а “ п
с2 и
и 2
С3и
2 и г
)  Н ц, (
1Ь
2 Но2 ш? г
(12Ь)
9*
132 Е. Влияние конечного числа лопаток
При 2 х — 0 получаем коэфициент реактивности
Я ,
н Иг 2 и0
1 — ш Иг
2 и22
(12с)
При этом непосредственно за колесом в кинетическом состоянии 
находится доля сообщенной воде энергии:
'2.
И  2**йуп
/2 и2 т
2§- 2^
и2и
2§-
(126)
42. ПРИБЛИЖЕННОЕ ОПРЕДЕЛЕНИЕ РАБОТЫ ЛОПАТОК И ОТ­
КЛОНЕНИЯ ПРИ ВЫХОДЕ В ПРЕДПОЛОЖЕНИИ РАВНОМЕРНОГО 
РАСПРЕДЕЛЕНИЯ НАГРУЗКИ ПО ДЛИНЕ ЛОПАТКИ
Причиной уменьшения мощности является разность давлений на пе­
редней и задней сторонах лопатки, которая вызывает упоминавшееся 
выше (в § 38 и 39) различие скоростей с передней и задней сторон 
лопатки и образование мертвого пространства у ее конца. Нагрузка 
на лопатку достигает вблизи ее середины своей максимальной вели­
чины, к концам же лопатки она должна уменьшаться до нуля, по­
скольку имеет место безударный вход и тангенциальный выход. Для 
простоты, однако, примем, что сила, действующая на воду со стороны 
лопатки, равномерно распределена по длине последней и разность 
давлений по обе стороны лопатки внезапно обращается в нуль у ее 
концов >, В действительности подобное явление невозможно, однако
1 Насколько предположение равномерной нагрузки лопаток соответствует 
действительности, показывает фиг. 169 из диссертации Хагмайера (На§тауег). 
Как показывает последующий вывод, равномерное распределение нагрузки 
имеет место у лопаток, очерченных по логарифмической спирали и имеющих 
большую длину по сравнению с расстоянием между ними.
Отнесенная к единице длины лопатки (или радиуса) сила К  дает сле­
дующую величину вращающего момента между радиусами г и г-\-йг
йМ = гК<1г г,
откуда на основании уравнения (77а) § 24
с1(гси) _  %} Ш  _ ё \ г К  
йг ~-тЦ)Лг ~  7|-■<? ■ Ш
Если К  постоянно, то, интегрируя в пределах радиусов г и ги при 
с]и — 0 имеем Ц
СИ)т -V _ {• .■>*,
т. е. кривая гси имеет вид параболы. Последнюю мы получим пои Ь =  Ьу 
и В =  Эх, так как
гс« =  г (и  —  ст сф - р) =  г (гщ —  сг « 8  ,
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допускаемая нами ошибка легко может быть исправлена впоследствии. 
Точно так же вначале мы будем пренебрегать образованием мертвого 
пространства у концов лопаток.
Если рассматривать (фиг. 84) нормальную линию ED, проходящую 
через конец лопатки Е  и пересекающую канал, то величина скорости 
в точке Е  может считаться равной относительной скорости выравнявше­
гося движения w2' (фиг. 73 или 82), потому что эта точка граничит с про­
странством за колесом. Скорость, имеющая место в точке D  нормали, 
или, что то же, на передней стороне лопатки wl2 за счет уменьшаю­
щегося давления лопатки, должна увеличиваться и достигать вели­
чины непосредственно за выходной кромкой лопатки.
Если принять, как это было уже высказано, распределение нагрузки 
по лопатке постоянным до ее конца G, что дает отличие от действи­
тельного явления только для передней стороны ^
лопатки, то выравнивание скоростей потока со- ■=-
вершается скачком, и в точке О мы имеем ско­
рость да,2' согласно уравнению
—  фу12'2 =  2 g~ Дй2, (13)
где Д/г2—  разность давлений на передней и зад­
ней сторонах лопатки у ее кромки, а ?  —  опыт- 1
ный коэфициент, который обусловлен отличиями Фиг. 84. Распределение
наших предположений от действительности (восо- скоростей на выходе у 4 при равномерном рас-бенности уменьшением нагрузки вдоль по лопатке пределении давления
до нуля) и поэтому должен быть меньше еди- на лопатку.
иицы.
Нагрузка вдоль по лопатке, принятая нами постоянной, равна для 
единицы длины лопатки
К = Ч  • Ыг ■ b =  ч • Дh-2 • =  к ■ ДЛ, ■ bj  (1 За)
и может быть легко определена при заданной мощности машины. 
Если обозначить через М  момент, передаваемый лопатками, то, с одной 
стороны, он будет равен
М — Z J  if - bkbdxr— z К  J  rd x .
Последний интеграл является не чем иным, как статическим момен­
том средней линии тока А В  в меридиональном сечении (фиг. 85) от­
носительно оси вращения. Если обозначать этот момент через S, то 
М  будет равно M  =  z K S  =  ! ^ k 3b,S . (13b)
или, так как С\ = «, tg Pj = tg f,
« „  =  « (/ * - г , * ) .  (Ill)
В случае логарифмической спирали имеем, таким образом, из уравне­
ний (I!) и (Ш) а г{(
t ¥  = "'
Относительная скорость w изменяется здесь по равносторонней гиперболе, так 
как сечения растут пропорционально г.
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С другой стороны М  определяется секундной работой лопаток 
~(С2'Нп . Если подставить величину На  из уравнения (11а), а С)' заме­
нить через 2т+гф2с2т, то
м-. 1 Г2СЗи---- ~Г 2 Г‘1  71 ^2 С2тСЗи • (1 Зс)
Приравнивая оба выражения (1ЗЬ и 13с), получаем
С2тСЫ (14)
или, если заменить Н2 по уравнению (13), 
то получим
/2. 2 4тт: ^ ^  с2тсзи ■
Если выделить постоянные величины и обо­
значить их
• О (15)
то получим
® /2 — 'а'12, '2==4аС2™С3«- (16)
Ввиду постоянства нагрузки вдоль по лопатке мы должны принять 
для канала соотношения, характерные для канала бесконечно длинного. 
Поэтому средняя относительная скорость вблизи выхода будет прибли­
зительно равна направленной под углом [32 скорости щ  при бесконеч­
ном числе лопаток. Если принять линейное распределение скоростей 
вдоль СЕ (фиг. 84 и 86), то будем иметь
■Шо ■ Щ Г" ~  +  ®1 г )  (% ' — 20  =  2 ^2 ‘ 2 (■*< — ®2) .
или согласно уравнению (16)
(®а' — 'К'2) =  аС2шС3«.-
При помощи уравнения (17) мы имеем воз­
можность определить щ ,  т. е. треугольник 
А.2В2С2 и следовательно, угол лопатки ;32, тогда, 
когда задана мощность, или, что то же, тре­
угольник А2'В2С.2. Также и наоборот, можно опре­
делить то/ и, следовательно, возможную танген­
циальную слагающую с3м, а также работу ло­
патки Н {/1, если задана форма лопатки.
Так как
зш32
12 ™2
то уравнение (17) можно преобразовать
—  а с3и5\п %■
(17)
Фиг. 86. Предполага­
емое распределение 
скоростей на выходе.
(17а)
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Чтобы найти соотношение между сВи и с2и введем в уравнение (17а) 
вместо и ъУс/ величины съ, и [32, подставляя (из фиг. 82)
1
С05 о (и2 С2и)’ V  (и2 С3и)2 +  С%}~1г2
' («2 — С2и) *§ ,32-
Получаем квадратное уравнение относительно из и решая которое,
имеем
иЯн
л Ш  1 / Л2 — (1 — а?51п2Р2) (2 — ) — -
Г V м2 / М2
1 — а2 51п2 32
причем здесь для краткости было введено обозначение
А  =  1 +  я 1§ ^ ь<2п Р2-
(18)
(18а)
Так как по уравнениям (10а) 
циональны соответственно Н 1к и 
мое соотношение между Нп  
и Н(Г1са. Для упрощения уравне­
ния на диаграмме фиг. 87 нане-
С3исены значения —— в зависимости и2
от для углов р.2 =  10°, 20°,
30°, 40°, 80° и 90°, причем а 
принято равным 2/3. Можно ви­
деть, что для углов (32 <  40°, 
наиболее часто встречающихся в 
практике, полученные кривые 
весьма мало отличаются от прямых 
и поэтому можно на данном интер­
вале заменять их прямыми ОВ, 
т. е. принять при постоянных [3.2 
с.,„и а отношение за постоянное.
С2к
Точка В  определяется величиной
и2
При этом А будет равно еди­
нице (А =  1) и уравнение (18) 
дает
и (11а) величины с3и и с2и пропор- 
Н(1)со, то уравнение (18) дает иско-
2по уравнению (17) для а =  - .
2^ иь8н '
ИЛИ
1 а 51п ’
С2и =  С3и С1 “Г й 3^ П р2)-
Таким образом согласно уравнениям (10а) и (11а)
(19)
(19а)
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Если в соответствии с уравнением (15) ввести обозначение
а 31п 11Г Г<2 =  з1п
то уравнения (19) и (19а) можно написать в виде
1'2м ■
причем
8 **« (* + '? ) »
Я»,0о =  ^ л ( 1+ Р ) .
г 2
=  Л
и если ти == А, то коэфициент ^ равен
(I) =  к  51П _32 ■
(20) 
( 2 1 )
, (22)
(23)
Введение числа р целесообразно потому, что оно является мерой 
уменьшения мощности, вызванного конечностью расстояния между 
лопатками. Замена к зщ |32 через ф освобождает нас от синусоидаль­
ной зависимости. Выведенные уравнения применимы к колесам всех 
видов, включая и турбинные *.
П о у р а в н е н и я м  (21) и (22), т а д о б а в к а  к Нш  к о т о р а я  
н е о б х о д и м а  д л я  т о г о ,  ч т о б ы  в е с т и  р а с ч е т  к о л е с а  п о  
э л е м е н т а р н о й  о д н о р а з м е р н о й  т е о р и и  (§ 31), при том же 
о б р а т н о  п р о п о р ц и о н а л ь н а  ч и с л у  л о п а т о к  г  и от но -
ш е н и ю  —2» где  — с т а т и ч е с к и й  м о м е н т  л и н и и  т о к а  А В  
гг
о т н о с и т е л ь н о  оси в р а щ е н и я .  Лопатки, имеющие малый размер 
в осевом направлении, дают большее уменьшение мощности, чем длин-
ные, так как для них —5 меньше 2. Уменьшение мощности остается по­
стоянным, если
V .
г 8 =  сопзЕ (24)
Уравнения (21) и (22) станут понятными, если обратить внимание 
на то, что давление на лопатку будет тем меньше, чем больше число 
лопаток и чем больше статический момент 8, т. е. «несущая», длина ло­
патки, и далее на то, что лопатки стоят друг к другу тем ближе и, 
следовательно, поток направляется тем лучше, чем меньше радиус
5колеса г2 по сравнению с т. е. несущей длиной лопатки.
1 Еп§е1, 01е КисМаиМгеЬгаЫеп у о п  Ке1зе1ришреп, диссертация, Вгашг- 
зс!1ше!§ 1931.
2 Проф. д-р Майзель (Харьков) выводит приближенное уравнение для опре­
деления работы лопатки (Известия Харьковского технологического института 
1930 или его книга „К исследованию работы движения жидкости во вращаю­
щихся колесах"—на украинском языке). Так как это уравнение, несмотря на 
введение опытного коэфициента, соответствует действительности менее, чем 
вышевыведенное и, кроме того, так как оно не учитывает влияния длины
лопатки, т. е. отношения радиусов —  , то предлагаемый нами метод является
ггболее пригодным.
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Уравнение (21) указывает также, что уменьшение мощности- 
Нп  ет— Н1Ь —  рНа  для неработающих лопаток равно нулю (как то По­
требуется), так как в этом случае Нп  =  0.
Для р а д и а л ь н ы х  лопаток
т. е.
То
| ( ^ 2- н 2) .С
о II * II
»т
р — 2 ^ Г*2 - О.* 1
Р 2 Г* — Г*
_ 2
(25)
я »  со = { 71
О
1-4-2 —  
г (25а }
При обычной для практики величине г2 =  2г1
^ Аоо- Л м ( 1 + 1 4 - ) -  (26).
При о с е в ы х  лопатках
г2 =  г1 — г и 8  =  г е ,
где е (фиг. 170) обозначает размер лопатки в направлении оси враще­
ния. Таким образом
Н , ,„  =  Я ,Д  1 + 4  ( - ) • (26а)
При лопатках д в о й н о й  к р и в и з н ы  (рассматриваемых ни же 
в главе Ь) величина
Го Го
8 — ^  г йх  определяется как ^  г • 8х  ,
О 1\
т. е. путем снесения (проецирования) маленьких участков 8х  (5 или 
10 мм) на соответствующую линию тока меридионального сечения. 
Тогда
(27)
о
т. е. равняется произведению \ х  на сумму радиусов центров тяжести 
отрезков 8х.
В случае применения промежуточных лопаток (фиг. 255 и 257) 
следует подставить следующее значение величины г 8  в уравнение (22):
г 8  =  д151-]-г:252, (28)
причем индекс 1 относится к длинным, а индекс 2—к коротким (про­
межуточным) лопаткам.
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'  Между углами абсолютной скорости выхода а2 и а / ,  соответствую­
щими бесконечному и конечному числу лопаток, имеется по фиг. 82 
соотношение
* / ’=  ~  ЧС3 и
или по уравнению (20)
1&«2,= = ( 14-'Р)*е«2- (29)
Отсюда имеется возможность вычислить угол отклонения а / — а2 
■абсолютной скорости выхода.
Если подставить в уравнения (38) и (36) § 31 величины Н(!1оэ и 
получаемые из уравнений (21) и (29), то получим уравнения
« 2 = У Ш т  О ■+-/»+*г«9, с1ер2),
___________ щ_________
сЪт — ( г _[_ р). р2 ’
необходимые для расчета колес при заданном угле выхода ос/.
Принимая во внимание конечную толщину лопаток, будем иметь
*е.«а '=  , - ^ аз» (32)42 Од
где а3 — угол абсолютной скорости выхода непосредственно за ко­
лесом.
(30)
(31)
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ЖИДКОСТИ И С ОПЫТАМИ. ВЫБОР ОПЫТНЫХ КОЭФИЦИЕНТОВ
Вышеприведенные выводы наиболее хорошо соответствуют случаю лопа­
ток, изогнутых по логарифмической спирали, так как согласно 1-му примеча­
нию к § 42 давление вдоль лопаток (при бесконечно длинном канале) распре­
деляется в этом случае равномерно. Для подобных лопаток Буземанн (Визе- 
шапп) провел аналитическое исследование потока идеальной жидкости методом 
конформных отображений 1. Из его вычислений, представленных в виде кри­
вых, можно взять величины, соответствующие безударному входу, и по ним 
для сравнения с тем, что дает уравнение (22), определить величину коэфици- 
ента уменьшения мощности р. За величину расхода при безударном входе 
принимается та, которая может быть определена по § 31а, т. е. без учета откло­
нения при входе, так как в практике, для того чтобы избегнуть слишком уз­
кого входа на лопатки, принято (в случае радиальных лопаток) не учитывать
этого отклонения. Для колеса с отношением радиусов — =  0,445 2 имеем кри-
г2
:вую р .в зависимости от р2, изображенную на фиг. 88. Для р2 =  0 расстояние 
между лопатками становится равным нулю, и соответственно /7 =  0; при уве­
личении угла р2 величина р возрастает. Это находится в соответствии с ура­
внением (25), поскольку ф растет вместе с р2 [уравнение (23)]. Изображая зна­
чение р ^ответственно расчетам Буземанна, в зависимости от г получаем изо­
браженное на фиг. 88а семейство кривых, характер которых соответствует 
гиперболической зависимости от г в уравнении (25). Далее, на фиг. 88Ь даны
величины р в зависимости от — для угла р2 =  20° и различных значений х.
гъ
Вид кривых точно так же соответствует уравнению (25).
1 2. ап§е\у. Майи МесЬ., т. 8 (1928), стр. 372.
2 Соответственно размерам испытывавшегося насоса, описанного в ниже­
упомянутых работах Шульца и Шредера (см. сноску 2 и 3 на стр. 140).
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Если определять из данных Буземанна величину к уравнения (23), то по­
лучим кривые (нанесены сплошными линиями) фиг. 89, дающие при -^ -  =
=сопз{ =  0,445 зависимость к от р2 для различных г. То обстоятельство, что эти 
линии почти сливаются, указывает прежде всего, что зависимость от Числа 
лопаток, данная уравнением (22), соответствует действительности. Но при уве­
личении ,р2 число к уменьшается довольно значительно. Если принять для 6 
вместо уравнения (23) зависимость
ф =  к 'У з т  р2. (33)
Фиг. 81 и 88а. Коэфициент уменьшения мощности р  для лопаток, очер­
ченных по логарифмической спирали, работающих в идеальной жидкости
по Буземанну для г., 0,445.
то для величины к' получим кривые, изображенные на фиг. 89 пунктиром, 
которые для углов выше 20° почти горизонтальны, для меньших же углов изменя­
ются в обратную сторону по сравнению с изменением величины к. В общем
в практически важных пределах этазави- 
симость 1 дает весьма хорошие совпа­
дения при к' =  1,4, в то время как при 
очень малых углах изменение ф стано­
вится пропорциональным величине, ле­
жащей между 31 п (3, и У зт |3 2. Если 
же принять для ф прямую синусоидаль­
ную зависимость, то наиболее подхо­
дящей для уравнения (23) будет вели­
чина к =  2.
То, что зависимость ф от отноше-
ния радиусов —^  выражена уравнением
(25) достаточно хорошо, показывает 
фиг. 89а, на которой изображены зна­
чения ф при =  20° в зависимости
от —1-. Заметные отклонения от по-
стоянвой величины ф, которая опреде­
ляется уравнением (33) при к' — 1,4 или 
уравнением (23) при к =  2, наблюдаются 
только при большой величине отноше-
Фиг. 88Ъ. Коэфициент уменьшения
мощности р в зависимости от -й-/*2
для лопаток, очерченных по логариф­
мической спирали с углом  ^=  20° для 
идеальной жидкости по Буземанну.
1 Уравнение (33) может быть выведено как прямая синусоидальная зави­
симость, если вместо прямолинейного распределения скоростей, данного на 
фиг. 86, принять распределение, измененное соответственно этому.
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ния радиусов и малом числе лопаток — комбинации практически невозможной, 
так как лопатки при этом не перекрывают друг друга в радиальном направле­
нии [уравнение (28Ъ) § 31]. При больших значениях отношения радиусов не 
приходится рассчитывать на хорошее совпадение также и потому, что лопатки, 
очерченные по логарифмической спирали, при безударном входе становятся 
все более и более нерабочими и точное пользование кривыми Вуземанна ста­
новится все более и более трудным *
Сравнение с результатами расчетов Буземанна указывает, что приведен­
ный выше приближенный метод качественно хорошо соответствует идеальной 
жидкости и что количественное совпадение может быть получено путем под­
бора соответственных коэфициентов. Однако сравнение с расчетами Буземан­
на недостаточно для полного выяснения пригодности выведенных уравнений.
Фиг, 89. Коэфициенты к и кг, опреде­
ленные по фиг. 88 или 88а в зависи­
мости от .{Б
Фиг. 89а. Коэфициентф, определенный 
по фиг. 88Ъ в зависимости от
>г
Во-первых, лопатка, очерченная по логарифмической спирали, является частным 
случаем, при котором расход жидкости при условии безударного входа растет 
во вполне определенном соотношении с углом выхода р2. Впоследствии (в § 56) 
будет показано, что при увеличении расхода воды при прочих равных усло­
виях коэфициент уменьшения мощности р увеличивается. Во-вторых, при дру­
гих формах лопаток давления на них распределяются иначе. Например, для 
лопатки с неработающим участком на выходе (в соответствии с § 34) прихо­
дится применять значительно меньшую величину ф, чем при равномерно на­
груженной лопатке. Далее, как показывает опыт, значительное влияние ока­
зывает наличие направляющего аппарата за колесом. Наконец, влияние сил 
вязкости (§ 39) не может быть оставлено без внимания.
В конечном итоге окончательный ответ на вопрос о пригодности того 
или иного метода может дать только опыт. В дальнейшем приведены иссле­
дования, проведенные в руководимой автором лаборатории Шульцем2 и Шре­
дером з (ЗсМ г ипй бсЬгбйег) с колесом диаметра 235 мм, при которых изме­
нялись в больших пределах число и форма лопаток. При этом диаметр входа
оставался постоянным и равным 105 мм. Эти опыты будут в дальнейшем 
еще расширены. При печатании этой книги также и указанные опыты Шре­
дера не были еще полностью обработаны.
Опыты Шульца (фиг. 90) относятся к очерченным по логарифмической спи­
рали лопаткам толщиной в 4 мм при безлопаточном направляющем аппарате, 
в то время как у Шредера (фиг. 91—92а) применялись лопатки в 3,5 мм толщиной 
с п о с т о я н н ы м  у г л о м  в х о д а  ^  =  25° и р а з л и ч н ы м и  у г л а м и  вы-
1 Этим же обусловлено и мало вероятное само по себе пересечение ли­
ний ф для г  =  4 и г  =  8.
2' 5сЬи12,  РогзсЪ.-АгЪ. 1п§.-АУез., тетр. 307, стр. 27.
3 См. диссертацию Шредера.
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х о д а  р2> т- е- лопатки совершенно другой формы. Шредер применял, далее, 
кроме безлопаточного аппарата также поворотные направляющие лопатки, 
которые он для каждого колеса устанавливал в наиболее выгодном поло­
жении. Все Приведенные здесь результаты опытов относятся к числу оборотов 
•п =  1 400 в минуту. На диаграммах нанесены сплошными линиями отноше-
н
;ния р1/ =  — 1, причем Н^  =  /7а  -[- 2 а, т. е. равно работе лопатки Н(ъ плюс
приходящиеся на 1 кг жидкости потери 2 а (турбулентный обмен импульсами) на 
окружности выхода и определенные из уравнения (5) § 26, т. е. путем измере­
ния N. ф, 0 8р, Ыг и Ыт. Эги значения рь  соответствуют ординатам р фиг. 88 
о той разницей, что потеря на турбулентный обмен на окружности выхода также 
учтена. Действие этой потери можно сравнить с действием тормоза. Таким 
образом, строго говоря, эта величина должна была бы быть выделена так же, 
как, скажем, трение в подшипниках или трение диска (колеса) о воду, если 
.бы только ее определение было бы возможно с достаточной точностью.
Таким образом эта потеря проявляется в виде некоторого увеличения мощ­
ности. Как этим, так и другими влияниями вязкости, упомянутыми в §39, должно 
объяснить то, чго все значения р1л оказываются меньше значений р, вычислен­
ных Буземанном.
Сравнение кривых указывает прежде всего, что при лопатках, очерченных 
по логарифмической спирали, употреблявшихся Шульце (фиг. 90), величина р1/ 
увеличивается при увеличении р2> что соответствует предыдущим рассужде­
ниям К При этом закономерность их изменения достаточно точно соответствует 
синусоидальной зависимости уравнения (23). Это явствует из незначительного 
расхождения между собой кривых к (пунктирных) фиг. 90, причем следует об­
ратить внимание на то, что число лопаток г =  15 может встретится на практи­
ке лишь при (3>30° из-за опасения получить чрезмерно узкий вход.
Совсем наоборот ведут себя кривые р1а для лопаток Шредера, значительно 
отличающихся от логарифмических спиралей, особенно же кривые фиг. 91 и 
91а, которые соответствуют расходам при безударном входе и которые при 
увеличении (32 почти везде снижаются. Там, где лопатки Шредера приближают­
ся по форме к логарифмической спирали, т. е. яри р2 =  25°, значения кри­
вых фиг. 91 кое-как совпадают с кривыми Шульце, в то время как в общем 
они меньше последних и в случае расхода, обеспечивающего безударный вход 
(фиг. 91 и 91а), при больших г  и больших р2 приближаются к нулю. При этом 
следует иметь в виду, что большое число лопаток при постоянном угле =  
=  23° приводит к практически недопустимым сужениям на входе.
8Лопатки Шульце имели постоянное отношение углов =  1, в то время,
как у лопаток Шредера это отношение возрастало пропорционально В3 до ве­
личины, во много раз большей единицы. Ввиду этого расхождение итогов обо­
их опытов можно объяснить увеличением потерь в виде обмена импульсами,О
поскольку последний растет вместе с отношением —  . Это в самом деле имеет
г1
.место, так как согласно § 24 или § 56 (особо — фиг. 125а) потери, вызывае­
мые обменом импульсами для неизменных условий выхода при уменьшении 
расхода (т. е. для разбираемого нами случая безударного входа), растут при 
уменьшении угла В том же направлении оказывает влияние и увеличение 
числа лопаток из-за пропорционально им увеличивающегося сужения входного 
сечения. На значение расхода, т. е. на степень заполнения выхода из канала, 
указывают также кривые, полученные по точкам с наилучшим к. п. д. (фиг. 92 
и 92а), в которых линии ръ падают менее круто, так как расход (при наи­
лучшем к. п. д.) для примененных колес с параллельными стенками растет вме­
сте с В2, несмотря на то, что угол входа ^  остается постоянным.
Шредер определил приближенно теоретический напор Н/л, путем измере- 
с  2
ния полного напора Нр -\- 2 -за колесом, таким образом влияние потери в виде 
обмена импульсами было устранено. Полученные таким путем значения вели-
1 Нанесенные вещчины отличаются от данных в РогзсЬ.-АгЬ. 1п§.-\Уез., 
тетр. 307, так как туда внесены некоторые исправления.
Фиг. 90. Коэфициент мощности р^  и 
коэфициснт к , отнесенный к расходу, 
соответствующему безударному входу 
при лопатках, очерченных по лога­
рифмической спирали и гладкому (без- 
лопаточному) направляющему аппа­
рату по опытам Шульца. Кривая 
р{ — сплошная. Кривая к — пунктир.
Фиг. 91, Безлопаточный направляющий Фиг. 91а. Направляющий аппарат с лопат-
аппарат. Расход при безударном входе. ками. Расход при безударном входе.
Фиг. 91 и 91а. Коэфициенты уменьшения мощности рь и соответствующий коэфициент -ф 
при нелогарифмических лопатках (по опытам Шредера),
ьо
га
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чины р возрастают при увеличении р2, но все же не столь сильно, как того 
можно было ожидать по уравнению (23). Поэтому можно заключить,, что уве­
личение ширины канала снижает также и действительное (т. е. при исключении 
потерь на обмен 2 а) уменьшение мощности. Это же указывается и рядом 
других соображений г, особенно если учесть то обстоятельство (§ 117), что
Фиг. 92. Безлопаточный на- Фиг. 92а. Направляющий аппарат с лопат-
правляющий аппарат. Расхо- ками. Расходы при максимальном к. п. д.
ды при максимальном к. п. д:
Фиг. 92 и 92а. Коэфициент уменьшения мощности р1 и коэфициент Ф для нело­
гарифмических лопаток по опытам Шредера.
1 Если принять, что уменьшение мощности рНа  остается постоянным при 
изменении условий входа (т. е. расхода), но при постоянстве условий выхода, 
то простой подсчет дает следующее приближенное уравнение, связывающее 
величину Ф для рассмотренных и для логарифмических лопаток:
1
Ь2 ,32
(33а)
Несмотря на возрастание Фгод вместе с р2, 'г1 может уменьшаться, так как 
в уравнении (33а) (§Э2 стоит в знаменателе. Надо отметить увеличение Ф 
при увеличении ^  или Ьх. Для лопаток Буземанна (Ь^  — Ьо, р1=32, =  0)
уравнение (33а) дает Ф =  Ф;од. Зибрехт (личное сообщение) потучил на осно­
вании опыта следующую зависимость:
Ф =  (1,7 +  13,3 V”-) з!п р2, 
где V дается уравнением (II) § 57.
(ЗЗЬ)
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Непосредственный обмен импульсами у выхода из колеса несколько Повышает 
Полезную, передаваемую жидкости, работу лопаток Нл . Возможно также, что 
Нрй лопатках, близких к радиальным, мертвые пространства § 39 благодаря 
центробежной силе не так устойчивы, как при лопатках, сильно загнутых назад. 
Уменьшение же мертвого пространства дает увеличение работы лопатки. 
В общем можно предположить, ч т о с и н у с о и д а л ь н а я  з а в и с и м о с т ь  
в п р о с т е й ш е й  ф о р м е  у р а в н е н и я  (23) п р и м е н и м а  т о л ь к о  
для  л о п а т о к ,  о ч е р ч е н н ы х  по л о г а р и ф м и ч е с к о й  с пира ли,  
и м е ю щ и х  н е з а в и с и м о е  от угла  р р а с ш и р е н и е  канала.  При 
л о п а т к а х  же с б о л ь ши м  р а с ш и р е н и е м ,  т. е. с углом р, у в е ­
л и ч и в а ю щ и м с я  к п е р и фе р и и ,  к о э ф и ц и е н т  6 ра с т е т  ме н е е  
з н а ч и т е л ь н о .
На фиг. 91—92а пунктиром нанесены значения ф, вычисленные по кри­
вым рь при помощи уравнения (25) для -  =  ),445 и р =  р1. Эти величины для
случая безударного входа уменьшаются при увеличении (32 тем быстрее, чем 
больше г , т. е. чем значительнее сужение при входе; но для расхода, соответ­
ствующего максимальному к. п. д. в пределах, интересных для практики, 
именно для г  > 4  и 20°, эти кривые почти горизонтальны и лежат весьма 
близко друг к другу. Надо обратить внимание на то, что опытные величины 
вследствие привключенных к ним потерь на обмен получаются преуменьшенными.
Дальнейшие опыты Шредера (здесь не приведенные) при других числах 
оборотов указывают т, что уменьшение мощности при увеличении числа Рей­
нольдса снижается, что надо отнести за счет изменения влияния вязкости.
Принимая во внимание приведенные выше результаты опытов, хотя 
и неполных, можно считать величину ф уравнений (21) — (26) не за­
висящей от (3.2; ф =  0,8— 1,0 для насосов с направляющим аппаратом 
на выходе.
Для насосов без направляющего аппарата на выходе ф приходится 
■брать большим. Далее имеет значение форма лопатки. Если концы ло­
патки не работают или нагружены слабо (§ 34), то имеет место
уменьшение ф. Имеют значение также и отношение углов ~  и форма
Рх
колеса. Сильно расширяющиеся каналы имеют меньшую величину ф, 
чем сохраняющие свое сечение или суживающиеся. При этом весьма 
существенно, достаточно ли устойчивы у поверхности лопаток или
диска колеса мертвые пространства, находящиеся под влиянием центро­
бежных сил. Также важно то, что величина ф уменьшается при увеличении 
числа оборотов.
Удовлетворительное определение уменьшения мощности в настоящее 
время еще весьма ненадежно. При выборе значения ф конструктор 
должен учитывать все перечисленные выше факты.
343. ПРИБЛИЖЕННОЕ ОПРЕДЕЛЕНИЕ ОТКЛОНЕНИЯ ПРИ ВХОДЕ
Отклонение струи при входе на лопатки колеса интересно только 
с точки зрения избежания удара. Для определения работы лопатки 
величина отклонения не является необходимой, так как работа зависит 
только от состояния воды до входа в колесо и после выхода из него 
независимо от того, как протекает процесс в самом колесе. Если рас-
1 Это подтверждается также опытами Зибрехта (см. РогзсЬ-АгЬ. Ь^.-У/ез. 
тетр. 321, стр. 18). Влияние числа оборотов при увеличении расстояния между 
колесом и направляющим аппаратом уменьшается и исчезает в случае без- 
лопаточного направляющего аппарата, так что возможно, что изменение зави­
сит, главным образом, от потерь на обмен, а не от уменьшения мощности.
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суждения, применявшиеся при анализе явлений у выхода из колеса, 
перенести на вход, то соответственно уравнениям (13а) и (1ЗЬ) раз­
ность давлений на передней и задней сторонах лопатки при входе на
нее будет равна
ДА, М а' з о  <?н,Нь
1 г^Ь ^З  (о гЬх8 ъ п г Ь 18 '
или при <?' =  2 г1тсд1 с0т
ДА! 2 гхксотНтг З  си
(34)
(35)
Совершенно так же, как к уравнению (17), мы приходим, если
ограничиться случаем нормального входа, т. е. е0ш: А ~ -° 1  „ /
и О > гк следующей зависимости между относительными скоростями и те>0 
треугольников скоростей при входе Л1В1С1 и А 0'В ХС1 (фиг. 83):
или
где
те»! (ъи1 — та0')  =  а ^ Н п 
те>1 —  ъг>0' —  ах зш Н(Л,
о 1^ — СТ1
1 гЗо> {.
(36)
(37)
(38)
С помощью уравнения (36) можно определить отклонение при 
входе графически. Для аналитического определения подставляем в урав­
нение (37), как мы это делали раньше,
=  V Т [ ( « г ч - * а ) ^ №
и получаем квадратное уравнение относительно из которого по­
лучаем
УМ И1 =  «1 Н а  01 —  «1 4 -  V « ,*  4 -  Й!2 Н (18* 01 —  5Ш2 & )  .
Это уравнение можно упростить, так как угол входа 04 обычно 
настолько мал, что 18 01 и з1п ,31 различаются весьма немного. Подко­
ренное количество 1^2 01 — зш2 01 тогда настолько мало, что второй 
член пропадает. Вводя это упрощение и заменяя 1§0Х на 51П01, полу­
чаем
х1и1 == ах И(Ь 51П ^  . (39)
При этом расходы воды и при конечном числе лопаток г  
и бесконечном, а также и углы определяются уравнением
<3- *е 0о' «1 +  *1 «1т =  -
^01
где согласно уравнениям (38) и (39)
■ =  1 4  Х1 .
У1 =  4'! “
81-1 и,
г З (.«2
(40)
(41)
10 За к. 4077. — Центробежные и пропеллерные насосы.
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=  тя  31П Р! , (4 2 )
будет
т ■
_1_
2
при
\ ы22 ЙГ2
а м / 2 0)2
1 4 ---- 2 1х
в и %Оь
и *  — и* (43)
- <4*«7
г,/гг-о,т
V,
-1
Р
ц,-го‘
1
На фиг. 93 нанесены
аотношения т =
б“ о
по­
зем анна для =  10°, 20°
Гли 40° при '1
Го
=  0,445.
ю
Фиг. 93. Отношение т — ~ ~  = О.
<?=,
и г 7/
для рас-
ходов, соответствующих безударному входу 
при конечном и бесконечном числе лопаток и 
коэфициенте <]ц п0 уравнению (43) (по вычисле­
ниям Буземанна).
Обращает на себя вни­
мание сильное увеличение 
расхода, соответствующе­
го безударному входу при 
обычных величинах углов 
и числе лопаток по срав­
нению с 2  =  оо, Так, на­
пример, при 2 =  8, (3 =  
= 2 0 ° , мы имеем гп =  1,72, 
т. е. увеличение на 72% . 
Кривые асимптотически 
приближаются к прямой, 
параллельной оси 2  и от­
стоящей от нее на рас­
стоянии, равном единице. 
Влияние угла (Зх менее заметно, чем то дает уравнение (42) К В осталь­
ном кривые соответствуют закономерностям уравнения (43).
Для более точного сравнения на основании величин, данных Бузе- 
манном, были определены значения %  нанесенные пунктиром на фиг. 93.
для практически важных случаев, т. е. при ^  =  НРн-20°, лежит 
между 3,4 и 4,6, т. е. оказывается значительно большим, чем опреде­
лявшееся ранее для выхода из колеса.
Учет отклонения при входе приводит к сужению канала по сравнению 
со случаем отсутствия отклонения. С другой стороны, отрыв струи и 
трение о стенки требуют увеличения размеров входного сечения. Кроме 
того, слишком малое сечение входа, как показывает опыт, более вредно, 
чем излишнее .его увеличение. Поэтому при проектировании во 
всех случаях кроме случая осевых лопаток (§ 93а) отклонение при входе 
не следует принимать во внимание.
1 Так как линии пересекаются, то во взятых в основу кривых Буземанна 
можно ожидать неточности.
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44. ПРИБЛИЖЕННЫЕ ФОРМУЛЫ ДЛЯ ОПРЕДЕЛЕНИЯ ВЫСОТЫ 
НАПОРА В ЗАВИСИМОСТИ ОТ ДИАМЕТРА РАБОЧЕГО КОЛЕСА 
И ОТ ЧИСЛА ОБОРОТОВ
При определении наружного диаметра колеса В 2 исходят из 
потребной окружной скорости, полученной при помощи уравнений (33) 
или (35) § 31 или уравнения (30) § 42. Может случиться, что величина 
диаметра 0 2 получится иди слишком большой или слишком малой по 
сравнению с диаметром Вследствие этого приходится изменять са­
мую конструкцию насоса, т. е. переходить к многоступенчатым насо­
сам, или к насосам с двусторонним (параллельным) всасыванием, или 
к насосам осевого типа и т. д. _ Для того чтобы конструктор мог 
с самого начала, до детального расчета, выяснить, на какой конструкции 
следует остановиться, желательно иметь метод предварительного при­
ближенного определения наружного диаметра рабочего колеса. Для 
этого пригодно уравнение
которое может быть получено непосредственно из уравнения (11а) 
§ 4 1  при условии постоянства угла выхода, т. е. при условии пропор­
циональности с3и скорости н2. Величину V называют обычно „коэ фи-  
ц и е н т о м  н а п о р а " 1.
Объединив все коэфициенты в одну постоянную величину к и имея
На основании опытных данных в уравнениях (44) и (45) могут 
быть приняты следующие значения коэфициентов: V =  0,93 —н-1,1 и 
соответственно к — 1,3-ч- 1,5- 10~4 для насосов с направляющим аппа­
ратом на выходе и V =  0,7 -4— 1,0 и соответственно к —  1,0-=-1,4* 10~4 
для насосов без направляющих аппаратов на выходе. Указанные значе­
ния относятся к метрической системе исчислений длин.
Эти коэфициенты соответствуют радиальным колесам нормальных 
размеров и обычно применяемым углам. Для быстроходных машин, 
разобранных в § 94 — 97, коэфициенты V и к  должны быть взяты не­
сколько больше.
1 Коэфициент напора ч может быть также подсчитан. По уравнению (30) 
§ 42 имеем
(44)
в виду, что и2 =  , получим
Н = кп ? 0 < ? . (45)
и  1________
& 1 +  Р +  с'2/ Рг
где р  берется из уравнения (22) или (25) § 42. Теперь, так как
(46)
то
1 + / > +  с*8 Эе
(47)
10*
45. ПРИМЕРЫ РАСЧЕТОВ РАДИАЛЬНОГО РАБОЧЕГО КОЛЕСА
I. Многоступенчатый насос с лопатками постоянной толщины
Нужно рассчитать рабочее колесо многоступенчатого насоса по 
следующим данным: высота напора Н  = 8 4  м, расход ф — 30 л)сек, 
число оборотов п ==' 1 450 в минуту; направляющий аппарат при входе 
отсутствует, т. е. угол входа а0 —  90°.
а) Вх о д  (см. § 31а). Ниже, в § 103, будет приведен метод расчета 
вала на прочность и на критическое число оборотов; пока же примем 
диаметр втулки 1 =  60 мм. Приняв потери через зазор равными 5% ,
получим расчетный секундный расход С)' —  1,05 • 0,030 =  0,0315 м3/сек. 
Приняв скорость входа равной с8 =  2,5 м/сек, получим диаметр всасываю­
щего патрубка Оя при помощи уравнения (25) § 31, Ог =  0,14 м —  140 мм.
Входной диаметр рабочих лопаток может быть принят равным 
155 мм  (если принято решение не выносить входных кромок согласно 
§ 33 в область поворота струи, как это сделано в последующем при­
мере). Если скорость перед входной кромкой лопаток принять равной 
с0 =  с4 =  2,5 м/сек, то согласно уравнению (26) § 31 #[ =  0,0259 м.
Округлим это последнее значение в сторону уменьшения, т. е. 
примем Ь1 —  25 мм, чему соответствует входная скорость
25 9с0 —  2,5 С - =  2,59 м/сек.
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Примем предварительно коэфициент сужения сечения # лопатками 
—-----  равным 1,15, откуда получим с0' —  2,59 • 1,15 =  2,98 м/сек.
„ к • 0,155 • 1 450
Так как их = ------------  =  11,78 м/сек, то мы имеем все дан­
ные для построения треугольника входных скоростей, откуда получим
**&>■“  п ^  =  0’253-
Отклонение скорости при входе можно не учитывать, так что 
0! =  (V — 14° 12'. Число лопаток г  определяется из уравнения (28)
§ 31. Считая (см. ниже) П2 =  2 0 х, р2 =  30°, получим =  3
и рт =  1/2(14о1 2 '4 -3 0 о) =  22о6''.
Отсюда г  =  7 ,35?^7.
При числе лопаток г  =  7 цолучим 1Х —
15 5 ■ •к 
у 
3
при толщине лопатки 5 =  3 мм получим о, =  —-  — п
51Я р ^  \)уЛ*10
■ 69,5 мм; далее, 
3
12,3 мм,
так что 1,215.
1 Такая толщина втулки достаточна лишь для втулки, у которой шпонка 
выполнена за одно со втулкой, т. е .— приливом (см. фиг. 94, верхнюю поло­
вину). При обычно применяемых закладных шпонках требуется увеличить 
толщину втулки до 65 мм (из-за ее ослабления канавкой).
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Принимая окончательно последнее значение коэфициента, получим1 
со — ^  =  2,59 > 1.215 =  3,15 м/сек, ^  (V =  =  0,267,
Ь) В ы х о д .  Так как насос должен быть многоступенчатым, то 
в первую очередь следует определить число ступеней и затем уже 
напор, развиваемый отдельной ступенью. Для этой цели попробуем 
задаться О2 =  2В1 =  0,?,1 м*. При помощи уравнения (45) получим, 
принимая к =  1,4 • 10-4,
\ Н =  1,4 • 10~~4 • 1 4502 • 0,312 =  28,3 м,
откуда число ступеней I ===
84
28,3 г 3.
8 4Высота напора, развиваемого одной ступенью, равняется ДН =  -~  =
О
=  28 м ; к. п. д. Т( рассчитываемого насоса может быть принят равным
70— 72%; исключая потерю в зазоре, трение диска о воду и трение 
в подшипниках2, берем гидравлический к. п. д., порядка т]Л =  0,85, 
откуда теоретический напор, развиваемый рабочими лопатками одного
28колеса, равняется ДНи =  —  =  33,0 м. Для дальнейших расчетов при-0,оО
.чем радиальную скорость на выходе (случай 3, § 31,Ь) равной с2т =  
=  с2 з т  а.2 =  2,8 м/сек ** и угол выхода лопатки ,3.2 =  30°. Для учета 
отклонения струи при выходе из рабочего .колеса насоса требуется 
определить теоретический напор Д/% о при помощи данных § 42. Если
основываться на значении коэфициента Д =  0,86, то, считая — =  2, при
Г1
помощи уравнения (26) § 42 получим
Д Я йос =  3 3  1 +
8 0,86 =  43,8 м.3 7
При помощи уравнения (35) § 31 получим следующую окружную 
скорость:
2,8 , , у
Ко
2,8 -4-9,81 • 43,8 =  2,43 -}- 20,83 :
А»
2 ■ 0,577 1 \/  \2  • 0,577)
=  23,3 м/сек.
Исходя из полученной окружной скорости, получим значение для 
60 ■ 23 3=  — ^ -^ ^  =  0,308 м =  308 мм, и при условии заострения выход-
1 Повторения вычисления можно избежать применением уравнения (28а) 
(в сноске) к § 31. •
* При многоступенчатых насосах для уменьшения числа ступеней, т. е. 
для удешевления насоса, ТХ, может быть выбрано большим 2% (до 3 7%, так 
как при увеличении числа ступеней влияние трения колеса отходит на вто­
рой план (§ 75).
2 Причем можно воспользоваться уравнением (57а) § 18 и уравнением (16) 
§ 72. Для определения т)Л служит уравнение (12) § 26.
** Здесь величина с.,т выбрана согласно § 31 Ь достаточно большой, так 
как при заостренных лопатках, как правило, с.)т 5 г,,.
Фиг. 94 и 95. Рабочее колесо трехступенчатого насоса, подающего 30 л/сек при напоре в 84 я  и числе оборотов 
1 450 в минуту. Верхняя часть — круговая лопатка (шпонка отлита заодно с колесом); нижняя часть — лопатка, 
построенная по точкам. Фиг. 94а. Направление притекания не лежит в плоскости, перпендикулярной к оси. Осно­
вой для расчета ц и л и н д р и ч е с к и х  лопаток служит составляющая скорости са.
сло
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ных кондов лопаток, т. е. при условии ' ' —  1, получим ширину
и
канала на выходе по уравнению (35а) § 31 
. 0,0315
дг • 0,308 • 2,8 0,0116 м яы 12 мм,
так как л> ф  2гг, то была бы нужна проверка ДНп  по уравнению (25а) 
§ 42, однако при — =  —* — —— напор не даст заметного изменения.
V2 О 0 О
На фиг. 94 и 95 изображено колесо, рассчитанное выше.
В верхней половине чертежа показано построение профиля рабочих 
лопаток по дугам окружностей (метод „а“ § 32); в нижней же
половине приведено построение профиля лопатки по точкам (метод Ь, 
§ 32).
П р о ф и л ь  л о п а т к и ,  о ч е р ч е н н ы й  п о  д у г а м ,  состоит из 
двух дуг круга с центрами М  и Е. Первая со стороны входа дуга 
окружности проведена радиусом, несколько большим, чем радиус дуги, 
подходящий к соответствующей эвольвенте, так как ширина колеса 
несколько сужается с увеличением радиуса. Изменение сечения канала 
аЬ между рабочими лопатками вдоль по средней линии тока принято 
прямолинейным (фиг. 96а), что позволило определить изменение ши­
рины колеса Ь при помощи отношения а • Ъ . На фиг. 94 сверху по­
казано очертание стенок колеса, полученное из вышеуказанного 
условия.
При построении л о п а т к и  по т о ч к а м  мы задались кривой отно­
сительных скоростей ■ш и кривой радиальных скоростей ст, как изо­
бражено на фиг. 96. При помощи кривой ст (в данном случае прямой) 
были определены по уравнению (41а) § 32 значения ширины колеса 
в различных точках и по ним построено наружное очертание колеса. 
При . построении был принят линейный закон изменения коэфициента 
сжатия сечения лопатками, и в соответствии с этим на фиг. 965 была 
проведена прямая, соединяющая уже известное начальное значение
коэфициента
I.
1,
1— =  1,215 с конечным его значением, определенным
а,Ч 'Ч
для незаостренной на выходе лопатки и равным 4
2^ 32 “ Ш  “  1’05'
после чего вблизи выхода линия коэфициента сужения была плавно 
сведена до единицы (в соответствии с заострением выходных концов ло­
паток). Конечные значения линии ст равняются сг =  3,15; с9т — 2,8 м/сек. 
Начальное и конечное значения линии ни равняются:
шг =  у и ъ - \ - с ^ = У и  ,782 _|_ 3 , 152  _  12,13 м/сек,
ъи„ С'2"1 —  =  5,6 м/сек.
51П Р2 0,5
152 Е. Влияние конечного числа лопаток
Подсчет углов © лучше всего производить, составляя соответствую­
щую таблицу, как это приведено ниже:
Таблица вычислений для построения профиля лопатки
г в мм ст вм!сек
4 1
IV В
м/сек
• р из 
уравне­
ния (42) 
§ 32
В -  * Д/ =
дг. Дг +  Дг+1
в м 1 -Д / • 2
0,0775 3,15 12,13 15°00' 48,2 0,000 0,000 0°
0,0900 3,09 11,04 16°15/ 38,1 0,539 0,539 30,9е
0,1030 3,03 9,95 17°44' 30,3 0,445 0,984 56,4°
0,: 160 2,97 8,86 19°35' 24,2 0,354 1,338 76.7°
0,1285 2,92 7,78 22°02' 19,2 0,271 1,609 92,2°
0,141 2,85 6,69 25°12' 15,1 0,215 1,824 104,6°
0,154 2,80 5,6 30°00' 11,2 0,171 1,995 114,3°
Совокупность соответствующих значений г и © определяет профиль 
лопатки, изображенный на нижней половине фиг. 95; на фиг. 96Ь на­
несено также изменение углов р и ©, что облегчает 1 нахождение ош 11- 
бок в подсчетах. Собственно говоря, на диаграмму фиг. 96Ъ достаточно 
было бы нанести -только две первоначальных кривых яп и ст и кри­
вую значений - Вычерчивание на диагра.ч’ие всех прочих кривых
не является необходимым.
На фиг. 94 и 94а приведены различные формы сечения колеса: 
сечение фиг. 94а обладает более плавной кривой входа, чем сече­
ние фиг. 94, что позволяет предполагать более равномерное рас­
пределение скоростей во входном сечении. Так как ширина колеса 
в осевом направлении одинакова в обоих случаях, радиальная скорость 
также будет в обоих случаях одинакова, а следовательно, при одном 
и том же положении входной кромки и профили лопаток будут сов­
падать При этом следует, однако, иметь в виду, что при форме се­
чения колеса фиг. 94а результирующая входная скорость будет не­
сколько больше в связи с меньшей шириной рабочего колеса, измеренной 
в направлении нормали к линиям тока. Отсюда следует, что нежела­
тельно делать угол наклона л линий тока при выходе значительно от­
клоняющимся от 90°, если только ширина в направлении оси не будет 
соответственно увеличена.
Поворот канала при входе в колесо от точки С до точки О (фиг. 94 
внизу) соответствует постепенному переходу скорости с, в скорость3 с№ 
и может быть выполнен путем очертания участка СО по дуге круга.
1 Несколько неудобное нанесение на чертеж полученных углов у можно 
обойти, если после подсчета разделить полный угол на равные части 
и определить соответствующие значения г из кривой углов 7.
2 Математическое обоснование находим в 1-й сноске к § 33. Вместо угла), 
там употребляется дополнительный угол г.
3 Ширина РЕ входного сечения может быть с достаточной точностью оп­
ределена вычерчиванием круга, касающегося обеих стенок. Действительной ши­
риной явится тогда длина линии, проходящей через обе точки касания и по 
возможности перпендикулярной линиям тока. По Клостергальфену эту длину 
можно весьма просто определить как среднее арифметическое из длины диа­
метра ‘И  и хорды ЕЕ ~  2.т, т. е. из(^-|-,?) (фиг. 96). Центр тяжести нормальной
2линии ЕЕ отстоит от центра окружности на — расстояния хорды. Поэтому,* О
обозначив через у  радиус окружности центров тяжести, находим живое сече­
ние равным 2ту ($ +  0*
45. Примеры расчетов радиального рабочего колеса 1 5 3
На верхней половине фиг. 94 и 95 изображено колесо с „круго- 
выми“ лопатками, т. е. очерченными по дугам окружностей, с отлитой 
заодно с ним установочной шпонкой; рабочее колесо с лопатками., 
очерченными по точкам, изображено на нижней половине тех же фигур 
со сквозными шпоночными канавками и с закладными шпонками.
Как видно из чертежа, первая из этих конструкций позволяет де­
лать меньшую втулку (см. дальше фиг. 109). Во избежание неуравно­
вешенности (одностороннего распределения масс) и перекашивания вала 
при фрезеровке шпоночных канавок рекомендуется фрезеровать на 
валу две шпоночных канавки под углом 180°. В немецких стандартных 
нормах имеется особый лист ОШ 270, в котором приведены стандарт­
ные формы и размеры шпонок для турбонасосов и турбовоздуходувок»
1— 1__ I__ 1___I___1___I___I___I___|___!___I___I___I__ I__ Iо $ я нм/сек
Фиг. 97. Диаграмма скоростей рассчитываемого насоса.
с) Д о п о л н и т е л ь н ы е  с о о б р а ж е н и я .  Лопатки, построенные но 
обоим способам, получились, как видно из чертежа, чрезвычайно похожими 
одна на другую. Кривая относительных скоростей да для канала, образованного 
„круговыми0 лопатками, была построена по имеющимся профилям при помощи 
метода, указанного выше (кривая нанесена для сравнения на фиг. 96Ь пункти­
ром). Если бы эта последняя кривая была с самого начала принята за основу, 
то оба метода дали бы совершенно совпадающие круговые лопатки.
Представляют известный интерес попытки определить угол входа воды 
на лопатку с учетом отклонения струи при входе. Если в уравнении (43) § 4.3 
принять ф, =  3,5, то получим
откуда
2-3,5 1 ^ -33
7 '1,215 23,32—  11,782 — 1,663,
к  =
1
1,663 *§' в0' =
0,267
1,663 =  0,160,
откуда р! =  9°5'.
Отсюда видно, что для идеальной жидкости отклонение при входе соста­
вляет существенную величину, а именно — ,8, =  14Р12' — 9°5' =  5°7'. По при­
чинам, указанным в конце § 43, эта поправка в" расчет не вводится.
Кривая да, положенная в основу построения, соответствует скоростям при 
бесконечно большом количестве лопаток. Действительная относительная ско­
рость выхода при условии немедленного выравнивания скорости после выхода 
из колеса равна
Щ '  =  Щ  =  У с2я!2 +  (и= — Сзн)2 -
1у 1 дуу
откуда получается при с3и =  -----—  =  13,9 м/сек значение шв =  9,81 м/сек-
и2
Треугольники скоростей колеса даны на фиг. 97.
Коэфнциент реакции р определяется по уравнению (12с) § 41, причем тре­
нием в каналах колеса пренебрегают:
1 н 1Н
с3и
2н., =  1 -
13,9
2-23,3 1 — 0,298 =  0,702.
Таким образом направляющие каналы должны преобразовать в давление 29,8°/е 
подведенной энергии.
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Потерю на трение рабочего колеса определяем по уравнению (57а) 
§ 18, подставляя туда <? =  8 мм, что дает расход мощности Ыг =  
=  0,0011 • 23,33-0,308 ( 0 , 3 0 8 5  • 0,008) =  1,49 л. с. Так как приходящаяся на одну
пт„ 30-84 1й-ступень мощность на валу при т) =  0,70 равна ■ =  1о л. с., то этомуО * и,/0 ' /О
соответствует коэфициент потери Сг =  -- • 100 =  9,3%.
Внимательно просмотрев вышеприведенный расчет, мы можем видеть, что 
старые методы, не учитывающие отклонения струи, приводили к ошибочным 
результатам и неправильному построению лопаток даже в том случае, когда 
н е д о с т а т о ч н а я  в ы с о т а  напора На  у ч и т ы в а л а с ь  соответственным 
у м е н ь ш е н и е м  г и д р а в л и ч е с к о г о  к. п. д. ■%, Этим достигалось в луч­
шем случае построение правильного треугольника А2В2С«, т. е. удавалось пра­
вильно определить и2, но угол выхода воды а3 оказывался приэтомопределен­
ным неправильно, что приводило к неправильному построению направляющих 
лопаток. Очевидно, что эта ошибка могла быть исправлена только путем одно­
временного введения в расчет большего расчетного расхода С}', т. е. путем 
увеличения радиальной скорости с2т. Целый ряд фирм, изготовляющих турбо­
насосы, так и делал. При этом получалось правильное значение для {32 и “з* 
если удавалось получить совпадение треугольников скоростей на гыходе 
■с треугольниками скоростей, приведенными на фиг. 97 и полученными путем 
удлинения ВА3 и С2А2. Но такое увеличение расчетного расхода никак не 
.соответствует условиям входа на рабочую лопатку и приводит к неправильному 
определению окружной составляющей скорости сВи.
II. Насос для горячей воды с лопатками переменной толщины
(фиг. 98 и 99) -л
Требуется рассчитать рабочее колесо насоса для питания котла на 
80 000 кг/час 1 при давлении в котле 50 ати при 2 800 об/мин. 
Температура воды 125,5° С, сопротивление трубопровода (включая 
и всасывающую труб)’’) при указанном расходе воды равно 25 м. 
Уровень воды в питающем насос закрытом резервуаре лежит на 15 м 
ниже среднего уровня в котле.
Давление на поверхности всасываемой воды равняется плотности 
паров воды: по таблице водяных паров р ' =  2,4 ата. В случае если 
-барометр показывает давление, равное 1 ата, то давление на поверх­
ности нагнетаемой воды (т. е. в котле) р" =  50 —{- 1 =  51 ата.
Вследствие высокой температуры вес единицы объема, воды при 
состоянии насыщения уменьшается до 939 кг/м3 (фиг. 6, точка /г), 
в то время как сжимаемостью воды можно еще пренебречь. По ура­
внению (60) § 19 определим величину напора:
Н =  51 ~  2,4 • 10 000 +  15 +  25 =  558 м.
939
Дальше определяется секундный 
секундный расход весовой О
С} (объемный),расход
=  83 600 =  22,2 кг1сек’ <3 =
так как 
22,2 _  
939
1 Соответственно удвоенная величина нормальной паропроизводительности 
котла (по требованиям германских государственных постановлений об уста­
новке паровых котлов). При более чем двух насосах производительность 
„может быть меньше, а именно:
при 3 насосах 1 производительности котла 
» 4 „ 0,67
» 5 . 0,5
„ 6 „ 0,4
45. Примеры расчетов радиального рабочего колеса 155
=  0,02365 м3/сек, и мощность на валу при к. п. д., равном 70°/о, 
будет
у<2Н  22,2 • 558
. Л/ =- =  236 л. с.75 • т) 75 • 0,70
а) Вход.  Предварительно определенный диаметр вала 52 мм тре­
бует диаметра втулки с1п == 64 мм (фиг. 98). Увеличим расчетное зна­
чение количества подаваемой воды на 10% ^ т. е. на величину большую, 
чем обычно, ввиду имеющего место при высоких температурах умень­
шения коэфициента подачи, так что расчетная величина будет 
О! =  1,10 • 0,02365 — 0,0260 м3/сек.
Приняв с8 —  3,75 м\сек, из уравнения (25) § 31 получим й 8 =  114 мм. 
Для уменьшения возможности появления кавитации (§ 79), особо легко 
возникающей в насосах для горячей воды, входная кромка должна быть 
продолжена в зону поворота струи (соответственно § 33), ввиду 
чего для средней струйки примем =  105 мм. Если принять 
с0 =  с8 =  3,75 м/сек, то длина развернутой линии, нормальной линиям 
тока (ВС на фиг. 67Ь) и проходящей через начальную точку,
О' 0,0260
/ а  =  гТ : 0,1~05Т 3,75 =  0,021 *
Из предварительного эскиза входа на рабочее колесо берем угол 
наклона средней линии тока при входе на лопатку з1 — 41°30/. Так 
как лопатка должна иметь переменную толщину, то мы можем принять 
ее малой при входе, а именно 5Х =  2 мм. Примем г  =  6, после чего,
если принять 1,20, то для радиальной составляющей ско-
ч “1
рости входа сг получаем
, созз,
К —  °1
=  3,37 м
или по уравнению (47а) § 33, так как и1 =  15,4 м/сек,
=  —  =  0,2186; З ^  12*20'.
Отсюда получаем 1,20, что совпадает с предположением.
1^ а1
Для определения профиля лопатки по точкам определяем, кроме того, 
еще начальное значение кривой относительных скоростей ж.
05,80 м/сек.1г ■ 51П
Ь) В ы х о д. Ввиду уменьшенного среднего диаметра входа и ожида­
емого большого количества ступеней размер 0% может быть принят 
значительно большим 2 и именно равным 2,4 =  0,252 м. По
(45) при к —  1,4 • 10 4, АН — 70 м, т. е. число ступеней
558напор на одну ступень АН —  — =  69,7 м. Если
уравнению
^ 5 * 1  =  7970 ’
принять Т),(
: 8 и
; 82%, то =
АН
8
; 85,0 м. При 6 =  0,86 уравнение (25)
1 Что соответствует данным опыта (см. Кпбг1е1п,  \Уагте, 1926, тетр. 13).
назрев по Д -М '
Фиг. 98„и 9Э. Рабочее'колесо с лопатками переменной толщины и выдвинутой вперед входной кромкой. (К при­
мерному расчету II вместе с соответствующим направляющим аппаратом согласно § 48 и 50а). Фиг. 99. Верхняя 
часть—прямолинейные обратные каналы, направляющие каналы сильно изогнуты; — нижняя часть — изо­
гнутые обратные каналы; направляющие каналы в этом случае изогнуты слабо,
45. Примеры расчетов радиального рабочего колеса 157
г  О  1
§ 42 дает, так как—  =  1 — —г, величину р =  0,347. Для того чтобы по-
Ш %: ..,7а г 2 ‘ ■'■Л
лучить рациональные размеры направляющего аппарата, в основу дальней- 
илего расчета кладется случай у § 31, а именно принимаем ^равны м 25°, 
а я2' =  7° 10'. После этого по уравнению (30) § 42
и2 =  У  9,81 ■ 85,0 (1 + 0 ,3 4 7  + 0 ,1 2 4 8  • 2,145) =  36,65 м/сек
и
60 и0 =  0,25 м  =  250 л л ,
что достаточно хорошо совпадает с перво­
начальным предположением, так что после­
дующий пересчет величины р не нужен. 
Далее по уравнению (31) § 42 
36,65
'1,347 ■ 7,953 +  2,145 “  2,83 *1сек‘ь2т '
При $2 =  1,5 мм, т. е.
=  -.Д'2 - ■— 3,55 мм,
31П
Д
получим —----------= 1 ,0 2 6 , или по
2^ °2
=  0,012 м =  12,0 мм; окончательно
Фиг. 100. Диаграмма для 
расчета лопаток к фиг. 98 
и 99.
уравнению (35а) § 31 Ь2 —
ТУ а _ 2 т _  
51П 30
6,70 м/сек, 2,76 м/сек.
На фиг. 98 и 99 изображено лопастное колесо, вычерченное по 
точкам на основании нижеприведенной таблицы расчетных данных:
Таблица вычислений
Г
в ям
5
В М М
г
в мм
п е И о  
в м/сек
СО$г I V
в м/сек вв м 1
А/ 21/
52,5 2.0 55,0 3,75 0,749 15,80 88.5 0°
60 3.2 62.7 3.64 0.970 14,85 56,2 0,543 0,543 31.1°
70 4.8 73.2 3.50 0,995 13,58 43,5 0.499 1,042 59.8°
80 5.8 83.6 3,36 1.0 12,31 35,1 0.393 1,435 82,4°
90 6,7 94,1 3,22 1.0 11.04 29,2 0.321 1.756 100,6°
100 7.2 104.6 3,07 1.0 9.77 24,2 0.267 2.023 116,0°
110 6.6 115,0 2.93 1,0 8.50 20.6 0.224 2.247 128.9°
117,5 4.5 123,0 2.83 1.0 7.55 18.8 0.148 2.395 137,1°
125 1.5 130.9 2.76 1.0 6.70 17.1 0.134 2.529 145.0°
Там же изображен и направляющий аппарат, разобранный в § 50. При 
этом зависимость ни от г принята линейной, т. е. линия ни прямая, 
а изменение толщины в, изображенное кривой там же на фиг. 100,
принято таким, что лопатка в середине имеет толщину 7 мм. Размеры
колеса в осевом направлении определяются после того, как принят 
характер изменения (с„/)пеШ по г тоже в виде прямой линии, соединяющей
с0 с с8т. Для определения значений {3 применено уравнение (45) § 32. 
Так как в этом уравнении для принятых лопаток одинарной кривизны 
должны входить лишь скорости, лежащие в плоскостях, перпендикулярных 
оси, то вместо (ст)пШо мы должны подставить радиальную составляющую 
( с Х е и о  =  (О,.е«о * со3 так ЧТО уравнение принимает вид
5Ш В = ------- ~~Р^пеШ . СОЗ в.
I 1 XV
Кривая (сг)пеШ также изображена на фиг. 100. [Если ширины 
колеса Ь, измеренные в осевой направлении, берутся из чертежа попе-
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Фиг. 100а. Диаграмма для расчета направляющих лопаток 
(см. § 50,а) к фиг. 98 и 99.
речного разреза колеса, то вблизи входа необходимо принимать во 
внимание уравнение [(47с) § 33.]
Лопатки вычерчиваются по соответствующим друг другу величинам 
г, о и А-1.
111. Насос низкого давления со спиральным кожухом
Расчет колеса для подачи 1 050 л)мин при напоре 9,9 м и при 
п —  1 450 об/мин.
а) Вх о д .  Задаемся йп —  40 м.щ значение расхода при радиальном 
колесе без направляющего аппарата должно быть немного (на 3% ) 
повышено (из-за потерь через зазор) и может быть принято равным 2
0! =  1,03 • =  0,018 м'^сек.
Ввиду большого расхода по сравнению с напором скорость са может 
быть выбрана довольно большой, несмотря на незначительную величину 
напора; примем с, =  3,74 м/сек, откуда ^ в =  88 мм, принимаем 
равным 105 мм  (т. е. входная кромка лопатки находится вне области
1 Было бы точнее наносить с =  • вместо 5 и, именно, по по обе сто­
роны точки (/ур). Однако разница исчезающе мала.
2 Расход, соответствующий наивысшему к. п. д., в этом 
чем соответствующий безударному входу (см. также § 62).
случае больше,
46. Скорость при выходе из рабочего колеса 159'
поворота струи), с0 =  3,76 м/сек, 51 =  1,5 мм  (лопатка переменной 
толщины). Число лопаток определяется из уравнения (28Ъ) § 31 при 
р2 =  28°, п2 =  2гх и равно г =  9. Выполняем же насос с числом лопаток 
г =  8, так как при низком напоре можно допускать меньшее числом 
лопаток, чем при высоком. Далее, получаем подобно тому, как в слу­
чаях I и И, ^  =  14,5 мм, ^  =  27° 18' и - ^  =  8,93 м/сек.
9 9Ь) В ы х о д .  т]д =  0,815 дает величину Н{Ь =  1 - = 1 2 ,1 5  м. Сече-
0,815
ние спирального кожуха будет иметь нормальную величину, если при­
нять с2/  =  с3и =  7,5 м/сек*, откуда по уравнению (11) при е0и =  О
следует и, —  —  15,9 м/сек, и следовательно, В 2 =  —  =  0,21 м  =
СЗи 7Т • й
=  210 мм  =  2 0 ; .
Для определения еще неустановленных размеров необходимо на'чер- 
• тить треугольник скоростей для выхода, принимая во внимание умень­
шение мощности вследствие конечного числа лопаток, которое' 
в подобных насосах (без направляющих лопаток) оказывается значитель-
ным. При ф =  1,4 и — =  0,5 уравнение (25) дает р —  0,467. При этом ш> 
Г2
уравнению (20) с2и =  с3к( 1 - \-р )  =  11,0 м/сек, и если принять р2 =  28°г 
то в соответствии с фиг. 82 с2т =  (и2— %,,)*§ Ра — 2)60 м/сек. Так.
15  Iкак 52 =  1,5 мм, о2 =  . ■ ■--=  3,2 мм  и —— ----- =  1,04, то уравне-
$1П 2  о  ^
ние (35а) § 31 дает Ь2 —  0,0109 ж =  10,9 мм.
Окончательно получаем
2,60 
$ т  28°
=  5,55 м/сек.
Дальнейший ход расчета ведется так же, как и в случае И.
Р. НАПРАВЛЯЮЩИЕ УСТРОЙСТВА
46. СКОРОСТЬ ПРИ ВЫХОДЕ ИЗ РАБОЧЕГО КОЛЕСА
Как мы уже указывали, относительное движение жидкости является 
в и х р е в ы м ,  что же касается абсолютного движения жидкости, та  
его можно считать н е в и х р е в ы м .  Так как можно считать, что 
на незначительном расстоянии после выхода из колеса скорости отдель­
ных струек совершенно выравниваются, то обычно течение по выходе из 
колеса рассматривают как однородное равномерное и симметричное 
относительно оси (вроде описанного в § 6 „вихревого источника"); 
причем при постоянной ширине Ь движение жидкости происходит по 
логарифмическим спиралям с углом наклона а3. Если считать, что 
течение жидкости совершенно выравнивается непосредственно у выхода 
колеса, то там будет скорость
сз — V ез„2 4~ сзт > С1)
* Увеличивается с возрастанием, отношения диаметров А
А '
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где с3н — с2и'  может быть определена из основного уравнения в форме, 
приведенной в § 41 в виде уравнения (11). Для а0 =  90° из него получаем
сз« й2 (2)
Радиальная скорость с3ш определится из равенства
О' ( 3)
причем сАт будет равно с2т • —  в случае, если пренебречь незна-
Н
чительным влиянием потери через зазор.
В уравнении (3) величина подачи <2' принимается той же, что 
и при расчете колеса (§ 31), так как потери через всевозможные 
зазоры, так же как и сужение струи при входе 
в направляющий аппарат, должны учитываться по- 
прежнему.
Скорости с3 следует преобразовать в давление 
при возможно малых потерях.. При таком преобра­
зовании выходной скорости в давление следует 
учесть то обстоятельство, что составляющая скоро­
сти с3т обычно настолько мала, что преобразование 
ее в давление несущественно и зачастую даже не­
целесообразно. В большинстве случаев дело идет о 
преобразовании тангенциальной составляющей с.Ау 
[см. § 41, уравнение (1^)].
Это может быть осуществлено либо при помощи неподвижных 
направляющих каналов, окружающих рабочее колесо и образующих 
так называемый направляющий аппарат, либо при помощи безлопа- 
точного кольцевого направляющего канала, либо при помощи спираль­
ного кожуха, действие которого может быть еще вдобавок усилено 
присоединением конического патрубка на выходе; такой неподвижный 
спиральный кожух можно считать направляющим аппаратом с одним 
направляющим каналом. Боковые стенки всякого направляющего 
устройства располагают друг от друга всегда на несколько большем 
расстоянии, чем у рабочего колеса, во избежание удара о кромку канала, 
так что оно равно (фиг. 101)
Ь.й == Ь2 -)- 1-к-2 мм. (За)
Влияние этого уширения на слагающую сЪп в уравнении (3) может 
и не учитываться, так как оно незначительно, а при наличии направляю­
щих лопаток оно (уширение) оказывается даже желательным.
Фиг. 101. Переход 
от рабочего коле­
са к направляюще­
му аппарату.
47. НАПРАВЛЯЮЩИЙ АППАРАТ
Во многих случаях между рабочим колесом и направляющим аппа­
ратом оставляется зазор в несколько миллиметров, для того чтобы 
случайно попавшее туда твердое тело не повредило лопаток. Во многих 
слулаях полагают, что это мероприятие увеличивает также и к. п. д., 
так как появляется зона, в которой может произойти выравнивание 
скоростей. Подобное представление является достаточно обоснованным
лишь для больших углов наклона а3 абсолютной скорости выхода, так 
как иначе траектории частиц на этом участке оказываются короткими. 
При малых углах а3, имеющих место в насосах с направляющим аппа­
ратом, во всяком случае в их конструкциях для высоких давлений, это 
пространство (зазор) должно быть уменьшено1 до пределов, допустимых 
с точки зрения безопасности работы, так как просто нецелесообразно 
без нужды увеличивать путь трения в месте наибольших скоростей. 
Это рассуждение подтверждается опытом 2.
По выходе из колеса абсолютные траектории частиц представляют 
собой, как указано в § 6, логарифмические спирали, угол наклона 
которых определяется из уравнения 8
=  (4)
с3и
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где с3и и сВт определяются ур. (2) и (3). Благодаря конечной толщине 
направляющих лопаток и получающемуся вследствие этого суже­
нию ч— ^ , а также вследствие сжатия струй имеет место увеличение ме­
ридиональной слагающей, которое должно быть учтено соответственным 
увеличением угла входа а4. Этот последний определяется из уравнения
*ё*4 = Ч ~ = ,
( 5 )
При диаметре входа на направляющие лопатки и числе лопаток
г г получаем
ч  =
ъО.
I “4 ■
51П а ,
(6)
Р — опытный коэфициент, который учитывает неравномерность потока 
при входе в направляющий аппарат, затем — увеличение скорости с3т 
(фиг. 76), вызванное образованием мертвого пространства на задней 
стороне лопатки, и, наконец, сжатие струи при входе. По современным 
опытам 4 следует полагать
и. =  1,05 =  1,25. (6а)
В тех случаях, когда требуется устойчивая характеристика (§ 67 и 68), 
рекомендуется принимать значение указанной величины даже несколько 
•ниже указанных равенством (6а), хотя это и уменьшает несколько к. п. д.
1 См. также § 51, особенно замечания на стр. 178— 179.
2 См. работу 5 х е Ь г е с Ы, Рогзсй.-АгЬ. Ш^ .-АУез., тетр. 321, стр. 24.
3 При больших зазорах между колесом и направляющим аппаратом напра­
вление линий тока с учетом трения о стенки учитывается по §17 уравнениями 
(45) и (45а).
4 См. диссертацию 5с1хгос1ег’а и работу 5 1 е Ь г е с Ы ,  Рогзсй.-АгЪ. 
йх^ .-АУез., тетр. 321, кроме того, см. М. У с п с! о, Ехрептеп1:а1 резеагсйез оп 
ТигЫпе Ритрз. Кер. УокоЬата Тес1то1. Со11е«е, июнь 1930, № 1.
11 Зак. 4077. — Центробежные и пропеллерные насосы.
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Значением коэфициента сужения
— °4
■, как и при расчете рабочих
лопаток колеса, сперва задаются приближенно, а затем исправляют 
по уравнению (5) '.
Если поток должен сохранять характер свободного течения до 
входного сечения ВС (фиг. 102), то направляющая лопатка на участке АС
должна быть очерчена по логарифмической спирали. Так как йо =
[соответственно уравнению (46) § 32], то уравнение этой спирали
г  а.
180 1Пга
г * «4 ’
или если заменить натуральный логарифм десятичным, то получим
132 5 1 (7)
Определив по этому уравнению положение конечной точки С 
входного участка или точка, ей соседней (фиг. 102), можно с доста­
точным приближением заменить спираль дугой окружности с радиусом 2
Р =  (И +  + 2 со5Ь+
(7 а)
где гс — есть радиус второй точки.
Кроме того 3, можно найти т о ч н ы е  координаты промежуточной 
точки Р, если определить с р е д н ю ю  г е о м е т р и ч е с к у ю  величину г4, гс, 
т. е. и с р е д  н юю а р и ф м е т и ч е с к у ю  углов, т. е.
+ =  5 ° +  ^ ) =  5 е'
Повторяя тот же прием несколько раз, можно определить положение 
любого числа точек.
1 Повторения можно избежать, если в уравнение (5) ввести величину з4 из 
уравнения (6) и соза4=  1 + 1  +  1д2а4. При этом получается квадратное уравне­
ние относительно 1§ а4, из которого следует
Отрицательным членом под корнем и в знаменателе, как правило, можно пре­
небречь, и тогда получаем
] / "  1 +  !^1§2 «з • (5Ь)
2 В а й е  г, 2. У01, 1924, стр. 1147.
8 Т о 11 е, Ке§е1ил§ бег КгаКшазсЫпеп, изд. 3, стр. 465.
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При очерчивании входного участка по логарифмической спирали, 
ы ирину входа а4 получаем согласно уравнению
«4 +  54
С05СС
— зш  2
- ! ) • (8)
Эта ширина входа должна быть обязательно осуществлена в кон­
струкции, так как правильность ширины а4 оказывает на величину 
к. п. д. большее влияние, 
чем начальный угол <х4. Опы­
ты с поворотными направ­
ляющими лопатками 1 раз­
личных форм показали, что 
при изменении профиля ло­
паток на их входном участке 
наивыгоднейший к. п. д. по­
лучается всегда при сохра­
нении той же ширины а±.
Однако форма входного 
участка лопатки имеет также 
влияние; именно, увеличение 
входного угла за предел, 
определяемый логарифмиче­
ской спиралью, соответ­
ствующей ширине а4, яв­
ляется невыгодным. Пожа­
луй, более к месту оказы­
вается уменьшение входного 
угла, понятно, при сохра­
нении вышеопределенной ши­
рины входа, так что возникает 
сомнение, действительно ли 
логарифмическая спираль 
как форма входного участка
лопатки является наивыгоднейшей. Из этих рассуждений также следует, что 
часто применяющуюся эвольвенту рекомендовать не приходится, так как 
она дает угол, увеличивающийся при приближении к центру 2.
Фиг. 102. Входной участок направляющей ло­
патки А С . Сплошная линия — логарифмиче­
ская спираль, пунктирная — эвольвента.
1 См. вышеуказанную работу 5 1 еЬг е с Ы ’а.
3 При замене логарифмической спирали эвольвентой диаметр образующей 
окружности (фиг. 102) определяется согласно уравнениям (39) и (40) § 32:
&1 =  0 1 5 т а 4, (9)
а ширина на входе я4, включая толщину $4, ■
т > (9а)
г 1
Исходя из этого вычерчивается дуга окружности, заменяющая эвольвенту, 
подобно тому, как это делалось при вычерчивании лопаток колеса. Однако 
при применении эвольвенты надо иметь в виду то, что, хотя начальный наклон 
лопатки определяется точно, но к упомянутым выше недостаткам относится 
слишком маленькая величина я4 на входе, и именно ошибка тем больше, Чем 
больше число лопаток гг.
11*
Толщина $4 лопатки сравнительно невелика, а именно от 1 до 4 мм.
Число 2 г направляющих лопаток выбирается обычно таким, чтобы 
•оно не имело общих множителей с числом лопаток колеса для того, 
чтобы не иметь одновременного совпадения нескольких лопаток колеса 
с лопатками направляющего аппарата. Необходимость этих мероприятий, 
однако, не является обоснованной опытом. При малых числах напра­
вляющих лопаток уменьшается трение, однако увеличивается угол рас­
ширения направляющего канала в случае, если радиальная длина его и 
уменьшение скорости остаются прежними.
При вычерчивании форм направляющего канала между входным сече­
нием ВС  и выходом должны быть приняты во внимание замечания § 13.
Параллельно-струйное течение при входе достигается очертанием 
лопаток по логарифмической спирали и хорошим закруглением концов 
направляющих лопаток. Слишком острые кромки лопаток, повидимому, 
увеличивают потребление мощности при холостом ходе. Увеличение сече­
ния должно быть плавным, и угол расширения не должен превосходить 
согласно § 13 величин, обеспечивающих отсутствие срыва струй. При 
этом, однако, надо иметь в виду, что сильное завихривание выходящей 
из колеса воды увеличивает перемешивание частиц и передачу импульсов 
из слоя в слой воды, т. е. создает более благоприятную обстановку. 
Поэтому можно допускать углы расширения до 15°. При этом, однако, 
получаются слишком длинные каналы, которые удается укоротить для много­
ступенчатых машин значительно более легко, чем для одноступенчатых, 
так как в первом случае канал, соединяющий направляющий аппарат 
с колесом следующей ступени, может быть выполнен как продолжение 
направляющего аппарата. Во всех случаях стенки должны быть возможно 
более гладкими. Кроме того, имеет большое значение, чтобы изменения 
направления были сведены до возможного минимума. Квадратные сечения 
при входе в направляющий аппарат являются более выгодными для 
преобразования скоростей, чем прямоугольные. Дальнейшее течение воды 
от направляющего аппарата к выходному патрубку или к следующей 
ступени должно происходить при постепенном уменьшении скорости 
или же при сохранении ее величины. Ни в коем случае не должно 
иметь место преобразование давления в скорость. Также надо помнить, 
что предполагаемое преобразование скорости в давление в направляю­
щих каналах происходит в основном в пространстве, лежащем за 
ними (§ 13).
Концы направляющих лопаток обычно делают бронзовыми, чтобы 
облегчить получение малых толщин и, кроме того, чтобы получить 
лопатки гладкие и хорошо сопротивляющиеся износу при больших 
скоростях потока. Изготовление всего направляющего аппарата из бронзы 
вызвало бы повышение его стоимости, но в то же время уменьшило 
бы стоимость модели и обработки.
При всех конструкциях направляющего аппарата надо стремиться 
к тому, чтобы, по крайней мере, входные участки направляющих лопаток 
были доступны для обработки, так как именно у них имеют место наи­
большие в насосе скорости. Для этой цели лопатки на входном участке 
направляющего аппарата (в противоположность рабочему колесу) обычно 
отливаются заодно только с одной боковой стенкой, с другой же сто­
роны лопатки остаются открытыми и, следовательно, доступными для 
обработки.
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П р и м е р  р а с ч е т а .  Требуется спроектировать н а п р а в л я ю щ и й  
аппарат к колесу, рассчитанному в  примере II § 45.
По данным примера II определяем по уравнению (2)
85 ,0  «л о ,Сои я  зд с^; ^2,8 м/сек,
по уравнению (3) 
и таким образом
При р-=  1,1,- — -
36,65
0 ,026
л -0,25,-0,012 =  2,76 м/сек,
( 8 « ,  =  Ц  =  ° Д 2 П .
«1,11 уравнение (5) дает
Ч — “4
1§ а4=  1,1-0,1211 -1,11 =0,1485, 
чему соответствует а4 =  8°26'.
Задавшись диаметром Д, =  250 +  5 =  255 мм, —  1,5 мм, г г =  8, проверяем
выбранную величину
А —  о  л
255
При этом == л • —  =  100,0 мм,о
1,5
'4
Г4 100,0
Л —  «4 “  89,79
3 1 П  я 4
=  1,112,
10,21 мм.
что д о ст а т о ч н о  х о р о ш о  с о в п а д а ет  с принятой р а н ее  в е л и ч и н о й  Т Л огар и ф м и ­
ческая сп и р аль  м ож ет  т еп ер ь  бы ть вы черчена на о с н о в а н и и  у р ав н ен и я  (7):
18 127,5
=  132 " т а г  =  888 *  1273 =  888 08 '  - 18 Ш ’5)'
причем конечной точке С фиг. 102 соответствует гс =  143,5 мм, эс =  45°30'- 
Поэтому радиус дуги, заменяющей спираль, найдем по уравнению (7а):
127,5+ 143,5
2 СОЗ а
=  137 мм *.
Ьг выбирается по уравнению (За) равным 12 +  1 =  13 мм. Для контроля по 
уравнению (8) определяют я4 +  54 =  15,6 мм, т. е. я4 =  15,6— 1,5= 14,1 мм. 
Определенный таким образом входной участок изображен на фиг. 99.
48. ДОПОЛНИТЕЛЬНОЕ НАКЛОНЕНИЕ ЛОПАТОК
Вследствие конечности расстояния между направляющими лопатками 
поток отклоняется ими на угол, несколько меньший, чем то соответ­
ствует углу наклона лопаток. Поэтом}7' для того чтобы отклонить поток на 
нужный угол у лопаток направляющего аппарата (так же как прежде — 
у лопаток рабочего колеса), следует изменить наклон так, чтобы 
■угол а4 стал несколько меньше а3, как то показано на фиг. 103 для 
лопаток аксиальной конструкции. Знание соответствующего этому „до­
полнительного угла' наклона" позволяет увеличить шаг лопаток, т. е.
1 Во многих случаях уравнение (оЬ) дает возможность сократить вычисление. 
* В соответствии со стр. 163 форма входа может быть изменена так, чтобы 
угол по направлению к центру уменьшался от «4 до а3 при сохранении я4.
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обходиться меньшим числом лопаток, что уменьшает тем самым трение 
и удешевляет всю конструкцию направляющего аппарата. Но такого 
дополнительного увеличения наклона лопаток, которое вызвало бы умень­
шение ширины при входе, однако, не допускают из тех же соображе­
ний, что и в указанных выше случаях рабочего колеса (см. конец § 43) 
и направляющего аппарата (см. § 47).
В направляющехм аппарате необходимость дополнительного угла на-' 
клона вызывается также и давлением на лопатку. В грубых чертах 
явление можно объяснить себе тем, что образующееся на задней сто­
роне лопатки понижение давления как бы притягивает к себе линии 
тока (фиг. 103). Давление на лопатки происходит оттого, что частицы,
жидкости принуждены отклоняться ими от тра­
екторий свободного течения, например, от те­
чения по логарифмическим спиралям в случае 
радиального колеса, или от течения по винто­
вой линии в случае осевого колеса. Как' и в 
случае рабочего колеса, давление на лопатки 
увеличивается от их кромок к середине. Точно 
так же отклонение потока по отношению к 
направлению лопаток будет происходить ча­
стично в канале, частично з а  к а н а л о м  в „зоне 
выравнивания", которая является необходимой, 
так как частицы, движущиеся вблизи лопатки, 
могут установиться в направлении отклонения в своем движении лишь 
позади нее. Если, однако, для простоты расчета принять давление на еди­
ницу длины лопатки одинаковым по всей ее длине (так, что на концах ло­
патки это давление переходит в нуль внезапно), то отклонение можно 
полагать происходящим как бы сконцентрированно на окружности 
выхода, вследствие чего для самого канала можно принять соотноше­
ние, имеющее место для канала бесконечно большой длины, а для про­
странства непосредственно за каналом можно принять соотношения, 
имеющие место при уже выровнявшемся потоке. Понятно, что в дей­
ствительности разрыв линий .тока невозможен; однако на основании 
этого упрощенного представления мы можем установить приближенные 
закономерности, вполне пригодные для расчетов, а полная аналогия 
с соотношениями в рабочем колесе приводит к тем же результатам; 
при этом следует иметь в виду, что момент, воспринимаемый напра­
вляющим аппаратом, пропорционален [по уравнению (74) § 24] измене­
нию момента количества движения.
В соответствии с уравнениями (21) и (22) § 42 мы имеем 1
А К,)со =  Д (гО  (1 +  Л) -
Фиг. 103. Осевой напра­
вляющий аппарат.
где
Р г г 1$1
( 10)
( н :
Здесь в соответствии с обозначениями фиг. 104 и 105 обозначено 
через:
Л(гси)оо — разность моментов количества движения гси выте.
1 Точный вывод автора помещен в РогзсЬ.-АгЬ. 1п§'.-\Уе$„ тетр. 295, стр. 80 
и след.
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кающей и втекающей жидкости при бесконечно большом числе лопаток;
Д (гси) —  та же величина, но при действительном числе лопаток;
8г— статический момент средней струйки АВ  в меридиональ­
ном сечении (фиг. 105);
— опытный коэфициент.
Индексы относятся:
3 — к состоянию невозмущенного потока за рабочим колесом;
4 — к потоку непосредственно за входом;
5 — к потоку при выходе из каналов направляющего аппарата, еще 
сжатому за счет толщины лопаток, однако при соотношениях, соответ­
ствующих бесконечно большому числу их, т. е. при линиях тока, 
совпадающих с кривизной лопаток;
5 со знаком прим (например, съ') — к потоку при выходе из на­
правляющего аппарата, сжатому за счет толщины лопаток, но с учетом 
отклонения потока от направления лопаток, т. е. соответственно не­
возмущенного потока, мысленно продолженного в обратном направлении.
При этом
В связи с уравнением (10) для действительной скорости выхода с /  
(фиг. 104) при з а д а н н о м  н а п р а в л я ю щ е м  аппарате величину тан­
генциальной скорости получаем
У
Фиг. 104. Радиальный направляю­
щий аппарат.
Фиг. 105. Разрез направ­
ляющего аппарата мери­
диональной плоскостью.
( 12)
И
(13)
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где
сьи =  сь ш ^ 4 -  ( 14>
При этом угол наклона а5' выровнявшегося потока при выходе опреде­
ляется
<  — ~ 7  - ( 13а>и
Далее, получаем кажущуюся слагающую скорости с6и для бесконечного 
числа лопаток, определение которой необходимо, если направляющий 
аппарат рассчитывается для з а д а н н о г о  п о т о к а :
с 5« —  сЬи ( 1  +  Р,) — Рг ~  сз«■ ( 1 5 >'5
При этом угол выхода а6 определяется по уравнению
^ « 5  =  7 ^ -  С16>
В случае многоступенчатых насосов, когда направляющие и подво­
дящие лопатки объединены, т. е. выполнены пространственно изогну­
тыми, желателен выход без тангенциальной составляющей, т. е.
сЬи'  —  0, а /  =  90°. То же самое желательно при направляющих аппа­
ратах у осевых насосов (фиг. 103). Тогда по уравнению (15)
Ч« —  — Р 1 ^ сзи- ( 17>
Знак минус указывает, что <х5 >  90°.
Статический момент 5г имеет для случая радиального направляю­
щего аппарата (фиг. 104) величину
Г3
$ , =  $ ; а г - ± - ( г 6* - г * ) ,  (18)
а для осевого направляющего аппарата (фиг. 103)
31 =  гег  (18а)
Для пространственно изогнутых направляющих лопаток (фиг. 106) 
должно применяться уравнение (12).
Что касается величины коэфициента фг, то для него имеется еще мало 
опытных данных 1, однако предварительно его можно считать изме­
няющимся в тех же границах, что и в случае рабочего колеса, т. е. 
фг =  0,8-н-1, считая вход безударным. Необходимо заметить, что увле­
кающее действие колеса (§ 117) вызывает уже при входе на нат 
правляющие лопатки повышение давления и, разгружая таким образом 
выход, уменьшает
Несмотря на то, что .предлагаемый способ целиком основан на опыт­
ных коэфициентах, он, тем не менее, должен быть рекомендован. Дру­
гой способ определения отклонения, опирающийся на метод, описанный
1 См. диссертацию Надгаауег'а.
в § 5 х, и исходящий из свойств п л о с к о г о  потенциального потока, тре­
бует для своего применения слишком большого количества времени, 
сравнительно неточен и не учитывает влияния вязкости, которое именно- 
здесь— в замедляющемся потоке — является .доминирующим (§ 13)„_ 
Кроме того, невыровненный периодический характер потока при входе 
в направляющий аппарат, вызванный рабочими лопатками, этим методом 
не может быть учтен.
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49. ПОСТРОЕНИЕ ПРОФИЛЯ ЛОПАТОК НАПРАВЛЯЮЩЕГО 
АППАРАТА ПО ТОЧКАМ
В случае если даны сечение кожуха (т. е. изменение ширины на­
правляющих каналов) и изменение толщины лопаток и скорости течения,, 
то построение по точкам профиля направляющих лопаток может быть 
выполнено так же, как то указано в § 32Ь и § 85Ь для рабочего 
колеса. Применение этого способа особенно удобно при лопатках двоя­
кой кривизны. Если на окружности радиуса г (фиг. 102) задан угол 
наклона а средней линии лопатки 2 и если (согласно представлению 
элементарной теории турбин) принять, что скорость с всюду одинакова 
и направлена под этим углом а, то количество протекающей жидкости
О' — Ьгг (I — з) с з т  х — ЪгЛь
51П а
с 51П а ,
т. е. соответственно уравнению (43) §_32Ъ
51П а ■
* ■ О'
( ' Ь с ’
(19)
(20)
или по уравнению (45) § 32Ь
зш а — ------4 . (21)
т с
Из полученной отсюда кривой изменения углов а мы можем по­
мощью графического интегрирования определить положение средней 
линии лопатки в соответствии со следующим (выведенным в § 85Ь) 
выражением:
180 Г ах
г, I /И§ а 'е/ 4 
>'4
(22)
Вычерчивание профиля проводят способом, описанным выше для 
лопаток рабочего колеса переменной толщины (см. также конец II при­
мера § 45).
1 См. также Ко гид. 2. апдеме МаШ. Месй., 1922, стр. 422; К 1 п § 1 е Ь». 
там же, 1931, стр. 40; далее 5 р а п п Ь а к о, Кге1зе1гас1ег а1з Ршпреп ппс1 
ТигЫпеп, т. 1, стр. 83 (имеется русский перевод).
2 Под средней линией лопатки надо всегда понимать линию, которая делит 
пополам толщину с лопаткп в направлении окружности (фиг. 102) и которая 
при толстых лопатках совпадает с геометрическим местом центров вписанных 
кругов.
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Часто бывает целесообразно задаться изменением угла а и опре­
делить отсюда толщину лопатки, причем по уравнению (19)
д / (23)о =  / --- Ь ггс 51П а
или по уравнениям (20) или (21)
О'$ =  1зш а-
г гЬс-  —  Ь I 5Ш а (24)
Как при задании себе кривой изменения углов а, так и при ее опре­
делении расчетом должно иметь в виду необходимость дополнительного 
наклонения лопаток (как то имеет место и для лопаток рабочего ко­
леса), о котором говорилось в предыдущем параграфе.
Кроме того, надо помнить, что входящие сюда скорости с соответ­
ствуют бесконечному числу лопаток, т. е. не соответствуют действи­
тельности и являются средними величинами лишь при достаточно длин­
ных каналах.
50. ПРАКТИЧЕСКОЕ ВЫПОЛНЕНИЕ НАПРАВЛЯЮЩЕГО АППАРАТА
Надо указать на несколько основных типичных форм направляющих 
аппаратов.
а) Направляющие и подводящие лопатки соединены. На фиг. 106 
и 107 ребра, принадлежащие радиальной, направленной к оси, части 
подводящего канала, выполнены в виде продолжения направляющих 
лопаток. Выгодой такого расположения является то, что этим создается 
относительно длинный путь для воды, на котором происходит замедле­
ние ее движения, так что угол расширения канала нигде не превосхо­
дит предельной величины 15°. Далее, диаметр кожуха может быть сде­
лан достаточно малым. При проектировании вначале наносится с р е д ­
н я я  струйка (фиг. 107), как то указано в § 85 для лопаток двоякой 
кривизны. Благодаря сильно изменяющейся толщине лопатки здесь пред­
почтительно применение способа построения по точкам.
Исходными данными для проектирования направляющего аппарата, изобра­
женного на фиг. 106 и 107, были размеры рабочего колеса (указанные на 
фиг. 106) и значения- (/)' =  0,0315 м3/сек, с3т =  2,04 м/сек, с0и' =  с3и = 13,9 м/сек, 
<х4 =  10°10'.
Сперва целесообразно вычертить часть направляющей лопатки непосред­
ственно за колесом по способу, изложенному в § 47, например, с входным 
участком, очерченным по логарифмической спирали. Последующие участки 
вычерчиваются по точкам, причем величины а и с начального участка служат 
началом кривых изменения а и с вдоль всего направляющего аппарата, кото­
рый и строится на основании этих кривых „по точкам” (фиг. 107 Ь). При этом 
на вычерченном участке лопатки наносят среднюю линию путем деления по­
полам предполагаемой величины о (фиг. 102) и, определив по ней соответ­
ствующую величину угла а, подсчитывают скорость с по уравнению (19). Вели­
чины с и а (фиг. 107 Ь) '- наносятся в зависимости от длины развертки средней 
струйки от точек 1 до 24 в меридиональном сечении (фиг. 106). Продолжение 
линий а и с должно соответствовать принятым условиям выхода. Вода должна 
вытекать под углом а /  =  90° со скоростью съ' =  с-т, которая почти равняется 
скорости входа в следующее колесо. Вследствие упомянутого выше отклоне­
ния лопатка должна быть еще наклонена на дополнительный угол е =  аъ — 90°,
1 Числа, написанные вдоль оси л-, относятся к точкам, нанесенным на 
фиг. 1С6 и 107.
Фиг. 107 а.
Разрез по средней пинии 
~~напра!Шпюшего нанала
Разрез по А-В-С
Фиг. 106. Фиг. 107.
Фиг. 106 и 107. Направляющая и подводящая (обратная) лопатки с пространственно'изогнутой переходной поверхностью.']
Фиг. 107а. Модельные столярные) сечения переходной поверхности.
50. П
рактическое выполнение направляю
щ
его аппарата
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который определяется из уравнений (16) и (17) 1. Имея построенными по точ­
кам при помощи уравнения (22) § 49 средние линии от точки 1 до 24 и на-
анося по обе их стороны половину толщины лопаток-— , получаем форму са­
мих лопаток, причем а определяется по уравнению (23). Часть поверхности 
лопатки в месте поворота канала можно построить, образуя ее прямой, сколь­
зящей одновременно по начерченной средней линии тока и по другой соот­
ветственно выбранной направляющей, например, проходящей через точку Е 
окружности (фиг. 106) так, чтобы эта прямая все время пересекала ось вала2.
Таким способом для этой поверх­
ности получены линии, соответствую­
щие сечениям I—X , изображенные 
на фиг. 107 а. Анкерные болты, необ­
ходимые для соединения отдельных 
секций кожуха (§ 109), проходят че­
рез отверстия в направляющих ло­
патках. Данная конструкция требует 
литья высокого' качества. Следует 
отметить, что сомнительно: действи­
тельно ли в этом случае постоянное 
уменьшение скорости, принятое вне 
зависимости от изменения направле­
ния потока, является наиболее вы­
годным для преобразования скорост­
ной энергии?
без поверхностей двоякой кривизны (не отка-
канала), для чего
Фиг. 107Ь. Диаграмма скоростей к на­
правляющему аппарату фиг. 106.
Канал можно выполнить и 
зываясь при этом от цельностного выполнения обеих частей
Фиг. 108. Фиг. 109.
Фиг. 1С8 и 109. .Направляющий аппарат ЕЬгЬагсИ & ЗеЬгаег А-О. 5аагЬшскеп.
переходят к методу его проектирования, изображенному на фиг. 98 и 99, при 
котором канал в месте его поворота образован плоскими стенками. На верхней 
и нижней половинах фиг. 99 представлены две различные конструкции. В обоих 
случаях стенки каналов в местах наибольшего удаления от вала, т. е. вблизи 
анкерных болтов, проходят в осевом направлении, так как в них окружная 
скорость си почти что отсутствует и преобразование скорости в давление 
почти закончено. В конструкции, изображенной на нижней части фиг. 99, этот 
переход выполнен при лучшем и с п о л ь з о в а н и и  пут и ,  а именно без зна­
чительных расширений и поворотов, имеющих место в конструкции, изобра-
1 При этом статический момент 5г всей средней линии от точки 1 до 24 
(фиг. 106) может быть определен по уравнению (12), причем нужно принять 
во внимание указания, приведенные в конце § 42.
2 Эта же мысль использована в патенте 4С0465, 59 Ь1 Машиностроительного 
завода \\7егпег1 О. ш. Ь. Н. МШЬепп-КпЬг.
женной на верхней части фигуры. Это выражается также в различном харак­
тере изменения скоростей с, которые нанесены в виде кривых на фиг. 100 а 
в зависимости от длины развертки, ХУ2 меридионального сечения канала 
(фиг. 98 внизу). Кривая с верхней конструкции, изображенная сплошной ли­
нией, спадает более быстро, чем кривая с (пунктирная) для нижней конструк­
ции. Обе конструкции выполнены по данным расчета, приведенного в при­
мере II § 45. За местом поворота полые лопатки продолжены настолько далеко, 
что они при соблюдении дополнительного угла г =  а5— 90°, определенного по 
уравнениям (17) и (16), сообщают вытекающей воде почти радиальное напра­
вление. Кривые с фиг. 100 а спадают, 
понятно, быстрее, чем кривые (фиг.
Ю7Ъ) для вышеописанной конструк­
ции. Так как быстрое уменьшение 
скорости происходит лишь вблизи 
того места, где поток поворачивается 
на 180°, и так как, как то укгзано в 
§ 14, увеличение сечения у „вер­
шины" нормального колена уменьшает потери, то возможно, что эта упрощен­
ная конструкция равноценна вышеописанной или даже ее превосходит. Приве­
денная на фиг. 108 и 109 конструкция завода Эрхардт & Земер (Саарбрюкен) 
имеет подобные же гидравлические особенности и интересна в том смысле, что 
каналы направляющего аппарата расширяются также и в стороны, так что 
они имеют почти всюду квадратное сечение.
Ь) Кольцевое переходное пространство без лопаток между 
направляющими и подводящими лопатками (фиг. 110 и 111). Затруд­
нения, встречаемые при выполнении перехода от направляющих лопа­
ток к подводящим, могут быть устранены устройством между ними кольце­
вого пространства без лопаток. Выходящий из направляющего аппарата 
поток стремятся направить к подводящим (обратным) лопаткам без удара, 
для чего последние соответственно изгибаются. Для уменьшения по­
терь направляющие лопатки должны иметь у выхода плавно заостренные 
концы. Это требует относительно большого числа направляющих лопа­
ток в том случае, если нежелательно допускать в каналах больших 
углов расширения1. Для того чтобы получить правильную величину 
угла наклона а8 начального участка подводящих лопаток, надо опреде­
лить скорость выхода из направляющего аппарата как по величине, так 
и по направлению; при этом определяют отклонение при выходе а. — а'. 
по уравнениям (13) и (13а). Течение в кольцевом пространстве при 
отсутствии трения происходит при постоянном моменте количества дви­
жения гси. Так как в действительности момент количества движения 
уменьшается вследствие трения, т. е. угол увеличивается, то угол при- 
текания х- к подводящим лопаткам лучше определять по приведенному 
в § 17 уравнению (49), которое в нашем случае дает
*е*7 =  (  (25)
В этом равенстве а6 — угол наклона линий тока за направляющим 
аппаратом [который отличается от угла а-', получаемого по уравне­
нию (13а), только в том случае, если концы направляющих лопаток 
имеют конечную толщину]; Ь6 и Ь- — ширины канала при выходе из 
направляющего аппарата и соответственно при входе на подводящие
1 По этой причине это устройство весьма употребительно в турбокомпрес­
сорах, так как там большее количество направляющих лопаток желательно для 
уменьшения свиста и возможно за счет выполнения их из листового металла.
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Фи г. 109 а. Поперечные сечения канала 
направляющего аппарата фиг. 108 и 109.
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лопатки (в точках В и О на фиг. 110); Хяа 0,05 -н  0,07 — коэфициент 
сопротивления, значение которого определяется по указаниям § 11,
АР
причем принимают во внимание, что й — —  =  2 Ь и что входной уча­
сток отсутствует, а I — длина средней линии тока В С й  в меридиональ­
ном сечении.
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На фиг 110а показана конструкция, в которой подводящие каналы 
более доступны для обработки, чем в конструкции, изображенной на 
фиг. 110, вследствие чего для нее можно принимать меньшее значение X. 
Принимая во внимание конечную толщину подводящих лопаток в
начале их, т. е. сужение 
ляется, как обычно,
к- —2---- , величина начального угла а8 опреде-
к  а8
*ё «7 ■ (26)
Подводящие (обратные) лопатки могут быть очерчены либо по дугам 
круга согласно изложенному в § 32 или построены по точкам, как то указано 
в §49 [задавшись кривыми изменения с и .у (фиг. 111а), — по уравнениям (20) и 
(22)]. В обоих случаях необходимо при выходе придавать лопаткам некоторый 
дополнительный угол наклона е =  а3 — 90°, соответствующий уравнениям (17) и 
(16). На фиг. 111 пунктиром изображена лопатка, очерченная по о д н о й  дуге 
круга с использованием конструкции, освещенной в связи с фиг. 65. В случае 
лопатки, построенной по точкам (начерчена на фиг. 111 сплошными линиями), 
в основу была положена кривая изменения а, изображенная на фиг. 111а, и за­
тем кривая изменения с, определенная из первой по уравнению (20). На этой же 
фигуре нанесены также кривые изменений а и с для очерченной по дуге круга 
лопатки, которые явно менее выгодны, чем кривые для лопатки, рассчитанной 
по точкам.
с) Перекрещивающиеся каналы. На фиг. 112— 112а изображена 
конструкция, коренным образом отличающаяся от описанных выше.
Фиг. 112 и 112а. Направляющий аппарат с поворотом воды по оси непосред­
ственно за рабочим колесом.
В то'время как в предыдущих конструкциях схема движения в мери­
диональном сечении направляющего и подводящего каналов почти та 
же, что и в колене с углом поворота в 180° (фиг.
112Ь, слева), в данной конструкции переход от ради­
ального течения, направленного к периферии, к те­
чению в обратном направлении происходит таким 
образом, что линии тока в меридиональном сечении 
перекрещиваются (фиг. 112Ь, справа). Это можно 
представить себе так: вытекающая из рабочего колеса вода напра­
вляется к периферии, главным образом, не по радиусу, 'а сразу же;
(ъ) (71)
Фиг. 112Ь. Две 
схемы обхода.
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начинает отклоняться в осевом направлении. Если бы линии тока 
не удалялись от оси колеса, то мы имели бы з цилиндрическом 
пространстве траектории в виде винтовых линий, которые затем 
.можно было бы в каком-либо месте отклонить внутрь до радиаль­
ного направления. Как видно из фиг. 112а, канал начинает рас­
ширяться одновременно с поворотом в осевом направлении и притом 
сразу в обоих направлениях, так что, не превосходя допустимого угла 
расширения, мы имеем достаточно эффективное уменьшение скорости. 
Число направляющих лопаток должно быть в этом случае сравнительно 
малым, так как иначе оказывается невозможным разместить напра­
вляющие каналы. Эта конструкция направляющего аппарата, изобра­
женная для несколько иного выполнения на фиг. 274 и 275а, позволяет 
значительно уменьшить габариты направляющего аппарата в радиальном 
направлении. Однако надо принять во внимание, что невозможность вы­
полнения начального участка направляющего канала прямолинейным 
невыгодно сказывается на величине к. п. д.
51, БЕЗЛОПАТОЧНОЕ НАПРАВЛЯЮЩЕЕ КОЛЬЦО (ДИФФУЗОР)
Стенки безлопаточного направляющего аппарата (кольца), как бы про­
должающие боковые стенки рабочего колеса (фиг. 113), выполняются 
з  форме поверхностей вращения. Они могут быть параллельны друг другу
или иметь любые произвольные очертания. Форма стенок влияет на 
изменение составляющей ст скорости (фиг. 11 За) и выражается сле­
дующим уравнением:
Фиг. 113а. Фиг. ИЗЬ.
<Э' =  2 г г. Ь • ст =  2 г^Ь .г ■ с3т,
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2 гъЬ Вт гЬ
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(27)
Что же касается изменения тангенциальной составляющей скорости 
си то эта последняя при отсутствии потерь меняется по закону пло­
щадей, т. е. в соответствии с § 5,Ъ:
К,
где К  при а0 =  90° определяется из основного уравнения
К-- 8Н>ш
П-
Ш-
Из уравнения (28) шмеем
К
(28)
(28а)
(28Ь)
Таким образом т а н г е н ц и а л ь н а я  с о с т а в л я ю щ а я  с к о р о ­
с т е й  м е н я е т с я  о б р а т н о  п р о п о р ц и о н а л ь н о  р а д и у с у  г.Так- 
как именно эта тангенциальная составляющая является основной величиной 
при преобразовании скорости в давление, то мы можем сказать, что с у щ е ­
с т в е н н ы м  р а з м е р о м  н а п р а в л я ю щ е г о  к о л ь ц а  я в л я е т с я  
т о л ь к о  е г о  р а д и а л ь н о е  п р о т я ж е н и е ;  б у д е т  ли о н о  р а с ­
ш и р я ю щ и м с я  или с у ж а ю щ и м с я ,  п о ч т и  б е з р а з л и ч н о .  По­
следующее продолжение кольца в осевом направлении нерационально, 
так как это вызовет увеличение пути и тем самым увеличит потери на 
трение, не принося никакого выигрыша.
Тангенциальная составляющая скорости си может быть определена 
графическим путем, если (фиг. 11ЗЬ) продолжить направление скорости 
до точки пересечения А с рассматриваемой окружностью (кон- 
аксиальной колесу)и перенести начало вектора скорости с3 в точку А. 
Тангенциальная составляющая перенесенной скорости с3 является в то 
же время тангенциальной составляющей си еще неизвестной скорости с, 
которая не совпадет со скоростью с3, так как ее радиальная соста­
вляющая ст определяется уравнением (27) Ч
Второе выражение для си в связи с уравнением (28а) указывает, 
что п р и  з а д а н н о м  т е о р е т и ч е с к о м  н а п о р е  скорости в опре­
деленном месте направляющего кольца зависят только от числа оборо­
тов и не зависят от радиуса кольца.
Если принять во внимание потерю на т р е н и е  о с т е н к и ,  то вместо 
закона площадей [уравнение (44) § 17] следует применять р а с п р о ­
с т р а н е н н ы й  з а к о н  п л о щ а д е й  [уравнение (45) § 17]:
1 1 ** ( г - г 2) (29)ГС.. г„с, 2 <2'
1 При обозначениях фиг. 113Ъ из треугольника МСА получаем 
■откуда
•совпадающее с уравнением (28).
з т  (90 — у) =  -у- з т  (90 4- “з)> Т- е. соз Т =  -у-соза3,
си =  с3 соз у =  с3 соз «з =  сВи ,
12 Зак. 4077. — Центробежные и пропеллерные пасосы.
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или, если ввести угол наклона линий тока,
Ы § х  —  Ъъ 1§ <х8 (29а)
где ^ =  0,03^-0,06 представляет собой величину коэфидиента трения, 
которую принимают сравнительно большой, так как здесь имеется за­
медленное движение (соответствующее описанному в § 13, см. также 
§ 17), отсутствует входной участок и, наконец, величина й, которая
вводится в уравнение (21) § 10, равная Л
4Р
Ц
4 • 2 г  я Ь 
2 • 2 г~
=  2 Ь,
оказывается очень малой.
О работе безлопаточного направляющего кольца на основании имею­
щихся опытов1 можно сказать следующее: при малых углах а3 абсолютной 
скорости выхода из колеса, как то имеет место в насосах высокого 
давления, к. п. д. и напор значительно ниже, чем при применении на­
правляющих лопаток. Наибольший к. п. д. обычно достигается при рас­
ходах, которые по величине больше расходов, соответствующих без­
ударному входу (см. конец § 62), и больше расходов, имеющихся при 
применении направляющих лопаток (фиг. 139).
То, что расходуемая мощность получается различной в случаях 
лопаточного и безлопаточного направляющего аппарата, объясняется 
различной для обоих случаев зависимостью от числа лопаток и, наконец, 
различием в увлекающем воздействии самого колеса (см. § 117,с). 
При малых расходах, т. е. при малых углах выхода а3, в направляю­
щем кольце имеют место значительные потери, обусловленные тем, 
что при уменьшающемся угле наклона спиральных траекторий длина 
пути, проходимого каждой частицей жидкости, быстро увеличивается.
Для того чтобы сделать наглядными указанные соотношения2, подсчи­
таем п о т е р и  на т р е н и е  Нг» для какого-л иб о  о п р е д е л е н н о г о  
н а п р а в л я ю щ е г о  ко л ь ц а  при различных расходах воды через рабо­
чее колесо, выходные кромки лопаток которого заданы, т. е. имеют по­
стоянные р2> и щ . Изменение расхода мы можем себе представить как 
результат соответствующего изменения условий входа в колесо. При этом 
в треугольнике скоростей (фиг. 55 или 128) меридиональная скорость с2т 
будет изменяться прямо пропорционально <3', т. е. точка Л 2 на неподвижной 
стороне угла р2 будет соответственно передвигаться, причем угол а2 будет 
изменяться от 0 (с2т —  0 или С?7 =  0) до 90° (с2т =  Рз или С?' =  С?тах).
Трение на бесконечно малом участке й х  =  (фиг. 35) по уравнению (37)
§ 17 равняется 
Так как
я'х с2 X с1г с2 
а И л  2Ь 2Ь з т  а 2^ ' (30)
з т  а =  =  ■
1 ст +
то, если мы введем величину ст, определяемую уравнением (27), и с и из
1 НегЬег! ,  Вейгад гиг ТНеогте бег 2епМи§а1ритреп. В1ззег1., Мипсйеп 
1913 или  2. §ез. ТигЫпепдаез., 1913, стр. 481; З т е Ь г е с Ы,  РогзсЬ.-АгЬ. 1п§.-У/ез., 
тетр. 321; М. Уепбо ,  Ехрептеп1а1 КезеагсЬез оп ТигЬте Ритрз. Дер. УокоЬзгаа 
ТесЬп. Со11е§е, № 1, июнь 1930.
2 Это исследование было помещено в работе автора, РогзсЬ.-АгЬ. 1п§.-^ез., 
тетр. 295, стр. 77 и след.
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уравнения (29) и далее будем считать сот2 очень малой по сравнению с си 
(т. е. положим с =  си), то получим
йнг. Хтс йгЯ' Хл
I /’2с3и ' Ю 
Интегрирование в пределах от г2 до /-4 дает
Г 1 1 7-  Л 3
*------- оЛТ ^
(31)
Нг2 = 2ё & к-
и2 — с2т Рг1 р ( б 2 + | л х + 1 х2
— 4 с,, Ь.?
Г2Г* 1 +~ГГ
X 5 В г2 +  2 X /-4
(5 ' 2'Ь у >4
+
+  6 2} С2®»2 (
(Ьг \ 2
[после подстановки
‘■Зи ■
1п Г Д Л д -А -'Л  ^  Ц2 — с,т  с!§ 32\  1 1V ' 4  Ь2 С2т{\ +  р) ) \  Г
(32)
(3' =  2л/-2С;ю&2 > 
1
1 + Д  1 + Р
(«, -  с2т с!§ р2)
(32а)
(32Ь)
(см. треугольник скоростей для выхода из колеса, фиг. 82)].
Значение р определяется из уравнения (22) § 42, значение В — из еле 
дующего уравнения:
с2т __ (X
2 —с2мс1§;р2 2 ' (33)
Сужением при выходе из колеса пренебрегаем.
Изменение Нг2 в зависимости от с2т, а также и в зависимости от (У, 
может быть определено из уравнения (32). Весьма громоздкий расчет может 
быть избегнут за счет того, что определяются только три легко находимые 
точки вместе с касательными, проходящими через них, по которым может быть 
начерчена линия, близкая к параболе, что будет достаточно точным.
Именно уравнение (32) дает для точки пересечения А с осью ординат 
(фиг. 114), т. е. для С/ =  0 или с2т =  О,
Н. Ног20 : 2*Г (  1 +  р)■
что можно было ожидать, так как при отсутствии подачи длина пути любой 
частицы бесконечно велика и тангенциальная составляющая скорости выте­
кающей из колеса жидкости (с3к)0 == у с р у  пеликомЛрасходуется на преодо­
ление трения.
Далее, для с3п =  0, т. е. Нт =  0, когда вода протекает через направляющее 
кольцо в радиальном направлении, Нг2 по уравнению (52) также обращается 
в нуль, так как скоростью ст мы при выходе пренебрегаем. Отсюда опреде­
ляем положение точки С на оси С}', так как ф ' для таких нерабочих лопаток 
известно, ибо с2т — и2 р2, 3 следовательно, и расход (<50тах =  2г2~Ь2с2т — 
=  2г2т,Ъ2и2\ё §2.
Кривая изменения Нт2 имеет еще особую промежуточную точку О, для
Ч 1 / л т  Окоторой ------ ~ -о гР г 2 и уравнение (32) принимает значение — , так как
г2е Зи 2 О
В — 0. Для этой точки уравнение (31) получает простой вид:
1 /2<?' йг 
~  ’
так что оно может быть легко проинтегрировано.
12*
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Точно так же легко определяются касательные в этих трех точках А, В, С 
(фиг. 114). Ниже приведены формулы для определения точек А, Д  С и точек 
Р и  Е пересечения касательных к кривой с осью С, Ка с а т е ль на я  к кривой 
в точке С есть ось О'.
Фиг. 114. Зависимость потерь на трение Нг2в направляющем кольце 
от расхода или угла а3.
быть поэтому легко вычерчены при помощи общеизвестного метода построе­
ния, как то указано на фиг. 114. Надо отметить, что этот способ пригоден и 
для направляющего кольца переменной ширины.
Ввиду того что при выводе величина с,„2 считалась ничтожно малой по 
сравнению с с,Д кривая не соответствует режимам больших расходов. Именно 
в точке С потери на трение не равны нулю, а равны потерям при чисто ра­
диальном потоке. Определение этой величины1 дает точку С' фиг. 114. Даль­
нейшее изменение Нг2 при учете ст2 по сравнению с си2 показано на осно­
вании примерного расчета в виде пунктирной кривой. Как видно из диа­
граммы, эта кривая в области наиболее часто встречающихся в практике 
соотношений достаточно хорошо совпадает с кривой, полученной указанным 
выше способом.
1 По уравнению (30) сопротивление радиально направленного потока 
в точке С при с = ст =  с2т =  «2 р2-^- и ах — аг
Точка А Точка О Точка С
1 4 *2(1 +Д) +  Х'2С1:§ Ра
2 X л г.? Ьч «2
ОС =  2 г2 г 62 «2 В2
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Фиг. 114 указывает, что п о т е р я  на т р е н и е  Нг2 [которое учиты­
вается принятием си по уравнению (29)], вызываемая направляющим 
кольцом, у м е н ь ш а е т с я  с у в е л и ч е н и е м  р а с х о д а  ( / ,  в т о  
в р е м я  к а к  в т р у б е  о н а  у в е л и ч и л а с ь  бы п р о п о р ц и о ­
н а л ь н о  к в а д р а т у  р а с х о д а  (подачи) жидкости.
Увеличению С)' соответствует увеличение а3 согласно уравнению1
р2 (35)
где С)'тах является на кривой фиг. 114 отрезком ОС.
На основании этого на оси абсцисс фиг. 114 нанесены величины 
углов а3. Из этой диаграммы видно, что направляющие кольца прак­
тичны только при расходах, больших по сравнению с напором, или при 
больших углах а3. В этих случаях применим также и спиральный кожух, 
предпочитаемый во многих случаях вследствие более удобного отведения 
им воды.
Анализ кривой фиг. 114 разъясняет, почему насосы с направляющими 
кольцами и с малыми углами а3 (на обычных режимах) имеют наилуч­
ший к. п. д. при значительно больших расходах по сравнению с теми, 
которые соответствуют безударному вход}’' в колесо. Объясняется это 
тем, что в этих случаях минимум общих потерь не совпадает из-за 
крутого понижения кривой Я,,2 с минимумом, говоря вообще, незначи­
тельного самого по себе удара при входе (§ 62).
Что касается стоимости изготовления и эксплоатации, то направляю­
щее кольцо всегда предпочтительнее направляющего аппарата. Износ 
направляющих лопаток и засорение каналов здесь отсутствуют. Поэтому 
там, где речь идет о перемещении загрязненных жидкостей, очень 
часто даже при малых а3 ставят направляющие кольца.
Вводя ограничение Ь — Ь% = Ь2 (до сих пор не применявшееся), имеем
СС' =  Яг2с =  А ^ „ 22{§2р2 (34)
Для построения фиг. 114 были приняты следующие величины: —  == 2;
Л2
— =  0,1; —г =  0,193; с!§р2 =  2; р: =  15°; \ /-2 =  2гх; ■% == 0,79; причем
Г2 о
Х=0,06 выбрана достаточно большой по причине, изложенной в начале этого 
параграфа.
1 Из фиг. 82 имеем
с1§ а2 =  =с2и и2 — С2т с*8 §2 (36)
или по уравнению (29) § 42, так как приняты бесконечно тонкие лопатки, т. е. 
принято а% =  ч3,
1 1 1 а-2 — сЩВос*8 “з =  1^гр с!§ «з = --------------1 +Р
(37)
Так как 0 ' — 2г2*й2с2,п, Ф'щах =  ОС — 2г2г.Ь2а2 Р2> Т0 по исключении с2т и иг. 
получаем вышеуказанное уравнение (35).
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Р. Направляющие устройства
В одноступенчатых насосах или в последней ступени многоступен­
чатого насоса рекомендуется отводить воду при помощи спирального 
кольцевого канала, расположенного вокруг направляющего аппарата или 
просто вокруг рабочего колеса. В последнем случае спиральный кожух 
играет роль направляющего аппарата. При расчете такого спирального 
кожуха было бы совершенно неверно принять за основу постоянство 
средней скорости во всех сечениях, т. е. увеличивать сечения в кожухе 
пропорционально охватываемой дуге, как это часто делается. Это ясно 
хотя бы из следующих элементарных соображений. Вследствие центро­
бежной силы, действующей на текущие 
с известной окружной скоростью частицы 
жидкости, давление должно увеличиваться 
изнутри наружу и соответственно этому 
скорость должна падать. Поэтому с р е д ­
ня я  скорость в каждом сечении спираль­
ного кожуха будет тем меньше, чем больше 
размеры в радиальном направлении будут 
иметь соответствующие сечения, при этом 
необходимо только, чтобы скорости вокруг 
обода рабочего колеса были повсюду оди­
наковы. Это последнее условие является 
обязательным для того, чтобы течение 
воды через рабочее колесо имело уста­
новившийся характер и чтобы все лопатки 
рабочего колеса могли работать в наи­
лучших условиях (безударный вход). Из 
него же следует, что внутри спирали 
вдоль каждой конаксиальной окружности скорости должны быть одина­
ковыми, т. е. что течение должно быть симметричным относительно оси.
Из этого же рассуждения следует, что скорости в каждой точке 
спирального кожуха следуют закону площадей. Таким образом
Фиг. 115.
с„г =  К.
При отсутствии направляющего аппарата
К =  г2с3 *
или по уравнению (28а) при 0^  =  90°
К  ё Н1К ^
(38)
(38а)
■кпгде ш =  — .
При наличии направляющего аппарата величина 
может быть определена как произведение значений с. 
вующих о к р у ж н о с т и  в ы х о д а  из  направляющего 
том „уменьшения мощности" [уравнение (13) § 48].
постоянной К  
( и г, соответст- 
аппарата, с уче-
* Наиболее подходящим выражением для К  согласно § 24а является 
К =  2^, где Г„ есть внешняя циркуляция колеса.
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Боковые стенки спирального кожуха, строго говоря, должны вы­
полняться по поверхностям вращения. Таким образом здесь имеет место 
тот же характер течения, что и в рассмотренном нами ранее напра­
вляющем кольце. Ввиду этого можно взять направляющее кольцо, 
в котором очертания боковых стенок могут иметь любые формы, и про­
вести внутри него „направляющую" линию АВ  (фиг. 116). Материали­
зовав (т. е. заменив твердой стенкой) линии тока, проходящие через 
линию АВ, получим спиральный кожух. Там, где эта направляющая 
линия будет расположена близко к рабочему колесу, она будет яв­
ляться входной кромкой X  (фиг. 115) спирали (языком). Если спиралевид­
ные линии тока будут построены исходящими из этой начальной кромки 
X  и если они будут охватывать угол о, больший 
360°, то эти линии тока в совокупности с боковыми 
поверхностями образуют законченный спиральный 
кожух, через который будет протекать вся масса 
подаваемой жидкости1.
Линия наружного очертания АВ  отдельного се­
чения спирального кожуха между постоянными боко­
выми стенками является геометрическим местом пере­
сечения линий тока, проходящих через заданную 
направляющую линию, с плоскостью рассматривае­
мого сечения. Построение этих линий отнимает 
очень много времени в том случае, когда боковые 
поверхности не параллельны, так как в этом случае 
форма этих линий изменяется по длине спирали.
В большинстве случаев изменение формы боковых 
поверхностей допустимо не учитывать, что значительно упрощает весь 
расчет. При этом в каждом сечении линию наружного ограничения АВ  
принимают такой же или сходной по характеру с предшествовавшими, 
а положение ее определяют таким образом, чтобы повсюду сече­
ние для прохода движущейся по окружности жидкости было доста­
точным.
а) Расчет спирального кожуха без учета изменения наружного 
очертания кожуха в различных сечениях. Для упрощения расчета 
лучше всего принять линию АВ  наружного контура спирального кожуха 
за прямую, параллельную оси, с тем, чтобы в случае надобности заме­
нить ее выбранной кривой так, чтобы прямая АВ  соответствовала 
средней ее высоте (фиг. 116).
I. Р а с ч е т  бе з  у ч е т а  т р е н и я  в к о ж у х е .  Рассмотрим мери­
диональное сечение рассматриваемого спирального кожуха, образующее 
с начальным сечением спирали, проходящим через точку X, угол ср 
(фиг. 115). В этом сечении выделим элементарную площадку с1{=Ъ(1г, 
соответствующую бесконечно малому изменению йг радиуса г (фиг 116).
Скорость протекания воды через эту элементарную площадку будет
Ксогласно уравнению (38) равняться си — —, и соответствующий расход
г Ь йгК
=  а/ Си =  — Г -  •
Фиг. 116.
1 См. также К и с Ь а г $ к 1, 51гбтип§еп етег ге1Ьип§з1ге1еп РШззфкеН, стр. 141 
и след., МйпсЬеп и. ВегНп, 1918.
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Если обозначить через г' начальный радиус спирали (радиус-вектор 
точки X), то через все рассматриваемые сечения между радиусом /  
и наружной стенкой спирали радиуса 7? протекает расход
г = в в
Этот расход соответствует расходу, вытекающему из рабочего 
колеса на участке дуги с центральным углом о. Таким образом
О '  = * - .  
■г 360 <Э',
где С,}' есть секундная подача насоса (включающая и расчетную до­
бавку, § 46), а ю° равняется значению центрального угла о в градусах. 
Приравнивая друг к другу, оба полученные значения для (2\  получим
„ 360К Г Ь О г
' “  Я'  }  г ■
(39)
При помощи уравнения (39) можно получить зависимость угла <р 
и радиуса 7?, что позволяет весьма просто построить наружные очер­
тания спирали.
Отложим в прямоугольной системе координат по оси абсцисс зна­
чения г, а по оси ординат значения —, соответствующие выбранной
форме боковых стенок ЕВР  (фиг. 117 и 117а). Площадь ОНСО, лежа­
щая между /  и рассматриваемым значением г —  В  и ограниченная 
соответствующими им ординатами, дает значение интеграла уравнения 
(39) для выбранного нами радиуса 7?; этим самым определится угол <р. 
Определение соответствующих площадей в этом случае лучше всего 
произвести опять при помощи таблиц (см. § 45Ь). После этого не 
представляет уже никаких затруднений нанести кривую зависимости 
углов о от радиуса 7? и из этой кривой получить значение радиусов 
соответствующих сечений / — VIII (фиг. 1175).
Если очертания отдельных сечений, показанные на фиг. 117, выбраны 
вместо прямолинейных криволинейными, то эти кривые должны быть 
нанесены таким образом, чтобы они особым образом пересекали „основ­
ные" прямые, например, АВ. Именно, надо иметь в виду, что скорости 
си распределяются согласно уравнению (38) по равнобокой гиперболе. 
Поэтому площадки, заштрихованные на фиг. 117, не должны быть
равны друг другу, а именно, так как с!/си — й'/• —, то каждый элемент
с1/1 площадки на расстоянии г1 от оси должен быть уравновешен таким 
элементом на расстоянии г2, чтобы было соблюдено соотношение
(4 0 )
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Приближенно для обеих площадок имеем
Л  _  к (40а>
где гх и г2 являются расстояниями центров тяжести площадок от осш 
вращения.
круговыми поперечными сечениями; расчет
таких кожухов, как это указано в следующем параграфе, отличается, 
чрезвычайной простотой.
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II. Р а с ч е т  при  у ч е т е  т р е н и я  в к о ж у х е .  Трение вызывает 
■более интенсивное замедление течения по сравнению с тем, которое 
дается законом площадей, иначе говоря, оно требует увеличения пло­
щади поперечных сечений кожуха по сравнению с полученными в 
вышеприведенном расчете. Это его влияние можно учесть при расчете 
путем увеличения расчетного расхода С} на 10—20% . В важных случаях 
необходимо применять нижеизложенный более точный метод расчета, 
который использует выводы § 17.
Напишем уравнение (39) в следующем виде:
'Р °= -|г  § Ь с и а г . (41)
Подставив с..
г '
из уравнения (44) § 17 и вместо С)х, получаем 
К
Ь
г  ........* ° = 3601 - П Г  1 От.
(42)
Этот интеграл вычисляется так же, как то было указано выше примени­
тельно к уравнению (39). Получающиеся при этом сечения учитывают трение 
лишь на боковых поверхностях вращения и не учитывают его на внешней 
спирально-изогнутой поверхности, ввиду чего следует ввести некоторую по­
правку. Эта последняя может быть получена из следующих рассуждений:
Для любого сечения спирали шириной Ь дополнительный периметр этой 
спирали, о которую и тормозится'вода, выражается согласно § 12 „гидравли- 
4р
ческим диаметром" а! =  — , где Р — площадь соответствующего сечения спи­
рали. (Это является упрощающим допущением, согласно которому наша допол­
нительная поверхность трения влияет на поток так же, как влияла бы поверх­
ность, окружающая его со всех сторон). Трение о поверхность стенки на 
малом элементе пути йх (фиг. 35) согласно уравнению (40а) или (39) § 17 
определяется
с„. , , ах с а
а н г, й си — Х 4Д 2 §  
' Ь
где йси есть уменьшение си, вызванное трением об эту поверхность на пути 
ахх. За малостью данной поправки можно положить йх=-га®, где г относится 
к тому месту сечения, в котором скорость равна среднему ее значению для 
всего сечения. Из этого получаем
аси =  X д р  с№ I йч) .
Уменьшение скорости а с и соответствует увеличению площади сечения
а(АР) =  Р ^ .
си
Подставляя в это равенство величину йси из предыдущего уравнения, 
получим
>. I*
(43)а  (АР) =  - ь а<.р.
О
Так как следует иметь в виду уравнение (40), то имеет значение то рас­
положение места, в котором следует осуществить это увеличение площади 
4  (А Р ). Выбираем для этого в каждом сечении определенную площадку, сред-
1 Уменьшение си, обусловленное повышением давления и трением о боко­
вые поверхности, уже учтено уравнением (42).
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яий радиус которой будет равен /?,. Тогда поправка, соответствующая значе­
нию й (Л 7), будет равна
X ?^1 1 
8а к т  =  4 т  =  Ь а9 ,
и общее увеличение площади (добавка), подсчитанное для <р выраженного
З -Ув градусах, ( чему соответствует введение множителя
9
180/> равняется
(44)
Эта величина Д7) должна быть добавлена к площади сечения, определен­
ной по уравнению (42). Наиболее удобно произвести эту добавку ко внешнему 
очертанию кожуха, чему будет соответствовать = Я, и тем самым радиаль­
ное увеличение сечения
(44а)
Величина коэфициента X в уравнениях (42) и (44а) должна быть взята 
в пределах от 0,03 до 0,06 (см. § 17, конец п. „а“ и начало § 51).
1. Таблица значений к уравнению (42)
ч
сэ
•ч.
ю •С | V.
3
а
е
1
II
С
1  * 
II я А*
 +
В
 =
 С
 
в 
м
%
54 И Ср
ед
ни
е 
зн
ач
ен
ия
 
О
 в
 м
~
1
я
•5
•ё
С|
■ё
ср°
 в
 г
ра
ду
­
са
х
0.134 0,075 0.56 0.014 0,00088 0,254 2,21 0 0
0.15 0,088 0,586 0,03 0.001885 0,2549 2,30 2,255 0,016 0,0361 0,0361 13
0.18 0.13 0,722 0,06 0,00377 0,2568 2,81 2,55 0,03 0,0766 0,1127 40,6
0.21 0.172 0,818 0,09 0,00566 0,2587 3.16 2,99 0,03 0,0898 0,2025 73
* А = О'
г г  Ч и
0,258
1,015 =  0,253 м.
2. Таблица значений к уравнению (44а)
Ь в м
Среднее 
значение 
в м
в гра­
дусах
Ь с1у>° ^  Ь(1у° Я* в м 5**
А# 
в мм
0,075 0
0,134 0,1045 45 4,7 4,7 0,183 11.95 -10-5 0,56
0,192 0,163 45 7,33 12,03 0,224 10,2 • 10—5 1,23
0,241 0,217 45 9,76 21,79 0,26 9,45 • 10~5 2,05
* Эти значения Я получаются из кривой зависимости г от о, построенной 
по значениям /• и ср табл. 1.
Я==1Г
71
180
Я_
ь
0,04 л 
8 180~  8,75 • 10
- 5  Я
Фиг. 118Ъ.
Фиг. 118, 118а и 118Ъ. Расчет спирального кожуха произвольных сечений
с учетом трений.
52. Спиральный кожух 189
Изображенные на фиг. 118 сечения рассчитаны по этому способу на осно­
вании тех же данных, по которым рассчитывался без учета трения кожух, изо­
браженный на фиг. 117 и 117а, т. е. при 6?^  =  0,258 м%!сек, К = г2сВи — 
=1,015 м2/сек. В обеих помещенных на стр. 187 таблицах приведены данные реше­
ния уравнений (42) и (44а), подсчитанные для величины Х =  0,04. От расчет­
ного сечения переходят к окончательному — с плавно закругленными конту­
рами, для чего изменяют угол наклона о, кладя при этом в основу уравнение 
(40а). На фиг. 1185 изображен кожух спирали. Для сравнения на этой же 
фигуре пунктиром нанесено очертание спирали, рассчитанной при условии 
пренебрежения трением.
III. Д о п о л н и т е л ь н ы е  з а м е ч а н и я .  Если пренебречь трением, то 
при постоянной ширине Ь кожух получает внешние очертания по логарифми­
ческой спирали.
Переход от конечного, имеющего обычно неправильную форму очертания, 
сечения спирали к круглому нагнетательному патрубку должен происходить 
так, чтобы сечения увеличивались постепенно. Спираль, включая коническое 
расширение, действует так же, как направляющий аппарат. Чтобы избежать 
воздействия переходного участка на течение в колесе, угол, описываемый 
спиралью, целесообразно делать большим чем 360°.
При входе в конический нагнетательный патрубок внешние струйки 
жидкости оказываются заторможенными трением о длинную внешнюю поверх­
ность, в то время как струйки внутренние 
обладают полной энергией, полученной 
ими при протекании через колесо. Из-за 
этого угол расширения патрубка не дол­
жен превосходить 10° (см. § 13). При угле, 
значительно большем этого, желательно 
устройство направляющего ребра.
На фиг. 1185 изображен конический 
переходный патрубок, образованный пря­
мой, пересекающей ось АВ и одновре­
менно скользящей по кругу выходного 
сечения X II  и контуру сечения IX. На ос­
новании этого можно получить контуры 
любых промежуточных сечений, например,
X  и XI, деля отрезки радиусов ВЕ, лежа­
щие между контурами X  и X II  в том же 
отношении, в каком эти сечения делят 
расстояние АВ.
Входную кромку X  спирали не дово­
дят до самой поверхности колеса, а рас­
полагают на некотором расстоянии от нее с тем, чтобы избежать удара, по­
являющегося при измененном расходе.
При выборе угла расширения о (фиг. 119) перехода от канала с шириной 
Ьв [уравнение (За)] к более широкому спиральному кожуху пригодны те же 
соображения, что и приведенные в § 13 по отношению к расширяющимся 
каналам. Так как результирующая скорость с обычно образует с касательной 
к окружности малый угол а3, который остается постоянным до расширяющейся 
части, то действительный угол расширения г значительно меньше чем о. Он 
может быть определен из рассмотрения сферического треугольника фиг. 119а 
при помощи равенства
откуда
С05 е =  СОЗ2 а3 -{- 31П2 а3 • СОЗ о , (45)
СО8 О =
СОЗ е — СОЗ2 а3 
ЗШ2 Од
(46)
Так как вуказанных уравнениях а3уменьшается при увеличении ширины Ь, 
то при протекании жидкости через это расширяющееся пространство угол расши­
рения е уменьшается еще больше, поскольку угол о остается тем же. Поэтому 
для е возможно допускать большие значения, чем в прямолинейных каналах. 
Далее, надо принять во внимание, что возникновение срыва струи оказывает
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Елияние только на дающее в общем весьма малый эффект преобразование 
скорости ст , в то время как на преобразование скорости си, дающее основной 
эффект, срыв струи не влияет. Поэтому за верхним пределом ё нет необходи­
мости следить так внимательно, как в случае направляющего аппарата.
На том же основании часто допускается неплавный переход от колеса 
к спирали, изображенный на фиг. 121Ъ и описанный в конце § 53.
Так как замедление потока (без учета трения) в спиральной кожухе про­
исходит по закону площадей, то в тех случаях, когда спираль расширяется 
в радиальном направлении весьма сильно по сравнению с радиусом колеса, 
имеет место весьма существенное замедление. Подобный случай имеет место 
в быстроходных 'насосах низкого давления. В этом случае направляющие 
лопатки являются излишними, а во многих случаях и неосуществимыми, так 
как иначе (при правильном расчете) конечное сечение спирали получилось бы 
слитком большим.
Р. Направляющие устройства
Однако спиральный кожух может получить настолько большие размеры, 
даже в неимеющих направляющего аппарата быстроходных насосах, что пере­
ход к нагнетательному патрубку придется выполнить с уменьшающимися 
сечениями или же придется увеличить момент количества движения (сиг) 
в спирали, поместив для этого за колесом направляющий аппарат. В послед­
нем случае конструктор должен стремиться получить при этом абсолютную 
скорость, не превышающую с3, что легко осуществимо при применении метода 
расчета по точкам (§ 49). Можно, не уменьшая при этом быстроходности на­
соса, обойтись и без установки таких направляющих лопаток (которые, однако, 
во многих случаях желательны — ради придания спирали большей жесткости), 
если сообщить жидкости, поступающей на рабочее колесо, некоторый входной 
момент количества движения. Это осуществлено в конструкции, изображенной 
на фиг. 120 и 120а, путем устройства для подвода воды входной спирали.
Во в с е х  с л у ч а я х ,  к о г д а  с п и р а л ь н ы й  к о ж у х  и ме е т  д о с т а ­
т о ч н о е  с е ч е н и е  в ых о д а ,  с л е д у е т  о б х о д и т ь с я  б е з  н а п р а в л я ю ­
щи х  л о п а т о к ,  п р е д н а з н а ч а е м ы х  д ля  с о о б щ е н и я  в о д е  д о п о л ­
н и т е л ь н о г о  м о м е н т а  к о л и ч е с т в а  д в и ж е н и я .  Чтобы получить 
колесо, удовлетворяющее указанным условиям, при его расчете целесообразно 
исходить из подходящей величины скорости с3ц, как то, например, проделано 
в примерном расчете III § 45.
У з к и й  с п и р а л ь н ы й  к о ж у х ,  т. е. кожух для малых расходов и боль­
ших напоров (с соответственно большим с3ц или малым а3), не только невыго-
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ден из-за больших потерь на трение, но и дает в спирали ничтожно малое 
преобразование скорости в давление, так как спиральные линии тока лишь 
незначительно увеличивают свое расстояние от оси. Все замедление происхо­
дит здесь в коническом патрубке, который благодаря своему большому углу 
расширения работает также плохо. В этих случаях следует предпочесть на­
правляющий аппарат спиральному кожуху. На фиг. 1195 изображена пере­
ходная форма спирального кожуха с двумя языками, т. е. в некотором роде 
с двумя направляющими лопатками, которые уместны при узких кожухах для 
больших напоров. Каждая спираль выполняется в соответствии с описанным 
выше методом расчета на участке до языка другой спирали, от этого места 
канал расширяется далее до половины выходного сечения. Выгода этой кон­
струкции заключается в возможности большего расширения внешней спирали, 
начиная от сечения IV. Контуры промежуточных сечений в коническом, 
патрубке (фиг. 1195) получены путем деления отрезков линий, проходящих 
через О и 0\ и ограниченных направляющими контурами VIII и XI в том 
же отношении, в каком они делят патрубок на участке УШ-Х1.
Течение в спиральном кожухе происходит соответственно вышеизложен-
<7ному только при одном определенном значении соотношения — , т. е. при
А
одном определенном соотношении —  или при одном определенном углеС$ и
%!, который определяется расходом, дающим безударный вход на кодесо_ 
При всех других режимах кожух будет либо слишком тесным, либо 
слишком свободным, точно так же, как это вообще имеет место при работе 
обычных направляющих аппаратов (см. конец § 57).
Ь) Расчет спирального кожуха с учетом изменения наружных 
очертаний каждого сечения. Применение этого нижеприводимого- 
метода, впервые предложенного Кухарским, рационально только в исклю­
чительных случаях. Заключается этот метод в построении наружного- 
профиля по точках! пересечения отдельных линий тока, образующих 
стенки спирального кожуха, с рядом меридиональных плоскостей. Так 
как для внешних линий тока
с.. =
7? б?<? 
й±
Лх
<и ’
где х  есть длина проекции пути, проходимого точкой, на меридио­
нальную плоскость (фиг. 1 2 0 а), то путем исключения из этих двух 
уравнений величины М  получим
, К - й х*7с? == ——  , (47)
7?Ч,
откуда
сэ =  К
в
I
йх
‘Я ?
(48)
При помощи этих уравнений можно для любой линии тока опреде­
лить зависимость между о и 7? (о — в радианах), что и проделывают 
графическим путем, предварительно определив скорости ст из картины 
токов, построенной для меридиональной плоскости при помощи методов, 
приведенных в § 7. Учесть влияние трения при построении спирали, 
по указанному методу невозможно.
1 То есть для одной определенной параболы в диаграмме Нх § 61, соот­
ветствующей неизменным условиям входа. См. также МесЬ. \Уог1<1, № 9, июль 
1926, стр. 30. «
Этот, вообще говоря, точный, но чрезвычайно кропотливый способ 
применен при проектировании спирального кожуха осевого насоса 
с  двухсторонним всасыванием, изображенного на фиг. 12 0  и 1 2 0 а,
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Фиг. 120. Кожух осевого насоса со всасывающей 
и нагнетательной спиралями, рассчитанными по 
способу Ь § 52.
яричем участки водовода как непосредственно со стороны всасывания, 
так и со стороны нагнетания выполнены по спирали. Линии тока а ха.г 
до ехе%, определенные по указаниям § 7, совместно со стенкой кожуха 
определяют [но уравнению (48)] контуры сечений 1-У111 для обеих 
спиралей.
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53. СПИРАЛЬНЫЙ КОЖУХ КРУГЛОГО СЕЧЕНИЯ
Спиральные кожухи круглого сечения не удовлетворяют начальному 
условию вышевыведенных уравнений, так как течение в этом случае 
происходит уже не между поверхностей вращения. Поскольку, однако, 
спиральные кожухи такой формы применяются весьма часто и поскольку 
математический анализ их работы сравнительно прост в связи с про­
стой формой сечения, то мы рассмотрим их работу, исходя из того 
предположения, что, несмотря на отсутствие осевой симметрии вдоль 
окружности выхода из рабочего колеса, скорости и давления вдоль 
последней являются одинаковыми.
Для данного случая влияние трения учитывается сравнительно про­
сто, причем учесть его лучше всего, внеся соответствующую поправку 
в размере кожуха, спроектированного для идеальной жидкости.
а) Построение спирали для идеальной 
жидкости. Так как вышеуказанные предпо­
ложения делают закон площадей применимым 
также и для этого случая, то каждое сече­
ние спирального кожуха должно удовле­
творять уравнению (39). При интегрировании 
нижним пределом будет радиус т* самой 
близкой к оси точки круга (фиг. 1 2 1 ), причем 
г' может меняться с изменением угла сз.
При этих условиях интеграл может быть 
взят в весьма общем виде. При обозначе­
ниях фиг. 1 2 1  имеем
4 )+Ы-'-
Определив из этого равенства значение Ь фиг ш . Спиральный ко- 
и подставив его в рассматриваемый интеграл, жух круглого сечения, 
получим
В  а +  р
^ ' ^ = 2  ^  / ра _ ( г  — о )* у ^= * 2 я (а  — / а 2 — р2) , (49)
т‘ а  — р
отсюда по уравнению (39)
=  (50)
где для насосов без направляющего аппарата
к __А  с
к - ~ 2 ' с*
При помощи уравнения (50) можно определить величину радиуса р, 
соответствующую данному углу сэ. Расстояние а, соответствующее 
данным значениям р и <з, также может быть определено. Так как 
наименьшее расстояние /  =  а — р бывает непосредственно задано, то
23 Зак. 4077.— Центробежные и пропеллерные насосы.
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лучше подставить в уравнение (50) а — г' - |-  о , приводя его к следую­
щему виду:
?° =  * V  -]- Р -  / г '  (г' +  2Р) ] • (51)
Для построения спирали удобнее всего задаваться значениями ?, опре­
деляя затем соответствующие им значения р; при этом удобнее всего 
пользоваться равенством (50) или (51) в следующем виде:
и
(52)
Р =  ^ + ] /  2 /  ^  , (53)
где
720 - к  
(Г •
(54)
Для практических расчетов удобнее всего пользоваться уравнением (53). 
Если величины а и г ' достаточно велики по сравнению с р, то
/  \ 2в уравнении (52) можно пренебречь членом 1-^-1 и считать, следова­
тельно, что
(55)
Уравнения (50) и (51) остаются применимыми также и в том случае, 
если меридиональная составляющая скорости при входе воды в спи­
ральный кожух не будет радиальной, а будет наклонена к оси под не­
которым углом.
Очень часто спиральный кожух проектируют так, чтобы сечения 
его менялись пропорционально углу о, чему соответствует равенство 
р =  сопв! ]Лр. Это равенство отличается от приближенного равенства 
(55), так как величина а — г' -\-р  увеличивается в общем с увеличением 
угла ф.
Этот закон может быть получен из уравнения (53), если в последнем
С0°
пренебречь величиной - . При этом получается грубо приближенное 
уравнение
ь
Это уравнение применимо только при очень малых — , т. е. в том слу­
чае, когда ширина спирали мала по сравнению с радиусом / .
Ъ) Учет трения. Сечения, полученные помощью предыдущего уравнения, 
необходимо увеличить на величину Д / г = 2 р ~ Д р ,  которая определяется и з
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уравнения (43) предыдущего параграфа путем подстановки в него: V =  а * =  
== г' р, & =  2ртс (что соответствует пол ной  д л и н е  окружности), «Гер —
=  р-(- в результате чего получаем
г/(Л /')= -^  ^  «  +  ?) • 2рк «'у0.
Если ввести вместо р его приближенную величину из уравнения (56) (что воз­
можно ввиду малости поправки) и произвести интегрирование, то получим
.  * *  -  т  ш  /  {''т  )  / Ч *
После интегрирования и подстановки пределов находим 
Л _  X -  г' ^ 2 - 1 / 2 ^  <р°\
Лр 8 180 р ' 9 [З  V С ^  с ;  ‘
или, принимая во внимание уравнение (56),
д0 =  1 _ ^ ^ . (рс
‘ 8 180 Р у С 4 ' + т ) -
(57)
Ввиду малости поправки Др, которая, кроме того, зависит от весьма неточного 
выбора значения величины X, здесь можно произвести еще два упрощения, 
пренебрегая весьма малой величиной, заключенной в скобки, после чего 
имеем
(58)
И наконец, принимая значение Х =  0,0475, получаем
Др =  0,025 г' х360' (59)
Таким образом учет трения приводит нас к новому результативному радиусу
РГС8 =  Р +  (60)
Величина Др, к а к  видно из уравнения (59), пропорциональна центральному 
углу <р и достигает в конце спирали, т. е. при <р° =  360°, величины 0,025 г'. 
Весьма важным является то обстоятельство, что Др пропорционально <р или 
по уравнению (56) пропорционально р2, иначе говоря, площади сечения При­
ращение площади ДР =  2 р г Д р  возрастает, таким образом, пропорционально р3. 
Отсюда можно заключить, что замена учета- трения увеличением приращения 
Дф к расчетной величине расхода не отвечает действительной картине, так как 
поправка ДР просто пропорциональна площади сечения. То, что в уравнение (59) 
величина р больше не входит, можно объяснить тем, что при увеличении р 
величина потери трения уменьшается, и таким образом влияние увеличения 
площади на Др устраняется.
П р и м е р  р а с ч е т а .  Рассчитаем спиральный кожух с круговыми попереч­
ными сечениями по тем же данным, которые были положены в основу расче­
тов спиралей фиг. 117—1176 и 118—118Ь, а именно, по К = г , с 3 и =  1,015 м г1сек  
б?' =  0,258 м ^/сек , /-, =  120 м м ,  Ь3 =  76 м м .
Так как по уравнению (54)
720 • я • 1,015С ■ 0,258 =  8 940 м
то, приняв сперва 2 0 =  140 мм, получим:
* Строго говоря, надо было бы взять расстояние г в точке средней ско­
рости, которая из-за гиперболического характера распределения не совпадает 
с центром круга. Однако ожидаемое уточнение не оправдывает затруднений, 
возникающих при вычислениях.
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Для у == 45° 90° 135° 180° 225’ 270° 325° 36^ ° 370° Размер­ность
г' . . . . . 0,140 0,140 0,140 0,140 0,14ц 0,140 0,140 0,147* 0,163* м
по уравнению 
(53) Р . . . 0,0425 0,0631 0,0801 0,0951 0,1090 0,1220 0,1343 0,1488 0,1574
по уравнению 
<59;.Др. . ., 0,0004 0,0039 0,0013 0,0018 0,0322 0,0026 0,0031 0,0037 0,0342
р + др -: 42,9 64,0 81,4 86,9 111,2 124,6 137,4 152,5 161,6 мм
На основании этой таблицы получаем ряд изображенных на фиг. 121а 
контуров поперечных сечений. В первой восьмушке спирали круговое сечение,
как видно из чертежа, неосуществимо, 
так как кромка языка X  прямолинейна, а 
диаметр круга оказывается меньше чем Ь. 
Этот участок может быть сконструирован 
либо на основе метода, изложенного в пре­
дыдущем разделе, дающего постепенный 
переход от прямоугольного начального се­
чения к круглому, либо рассчитанные, как 
было указано выше, круговые сечения 
заменяются соответствующими им переход­
ными сечениями, причем необходимо иметь 
в виду уравнение (40а).
Изображенный на фиг. 121Ъ неплавный 
переход от колеса к поперечному сечению 
кожуха представляет преимущество в смы­
сле упрощения обработки ввиду отсутствия 
цилиндрического зазора при выходе, при­
чем неплавность перехода не вносит 
ухудшения в работу, так как имеющиеся 
с обеих сторон колеса токи через зазо­
ры не позволяют образоваться мертвым 
пространствам. Токи через зазоры в дан-
кожух с круглыми се­
чениями к примерному 
расчету.
Фиг. 121Ъ. Не- 
плавный пере­
ход от рабочего 
колеса к спи­
рали.
ном случае как бы отсасывают пограничный слой (§ 15). Эта конструкция Осо­
бенно удобна при кожухах с горизонтальным разъемом, так как такой разъем 
сильно затрудняет обработку кожуха.
54. НАПРАВЛЯЮЩИЕ ПРИСПОСОБЛЕНИЯ ПРИ ВХОДЕ
Если воду желательно подвести к рабочему колесу под углом 
не равным 90°, то следует устроить какое-нибудь направляющее 
устройство при входе в колесо (фиг. 224). Как показывает фиг. 122, 
оно дает нам возможность при одной и той же абсолютной скорости
* Когда-достигнута величина угла <р =  360°, то все сечение переходит 
вдоль внешней кромки языка наружу, так что для величины г’ должны быть 
взяты увеличивающиеся значения.
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входа С} или с1т значительно уменьшить относительную скорость входа 
тг  Последнее приводит к увеличению входной ширины канала и тем 
самым уменьшает трение в рабочих каналах, что может показаться 
большим достижением. Так как, однако, при этом появляются допол­
нительные сопротивления в самом направляющем аппарате, то пред­
ставляется спорным, даст ли всё это повышение общего к. п. д. насоса. 
Кроме того, из основного уравнения следует, что при этом должна 
быть повышена окружная скорость насоса, т. е. приходится для дости­
жения той же самой высоты подачи увеличивать число оборотов 
насоса, что вызовет дополнительные потери на трение. Кроме того, 
сопротивление в направляющем аппарате при 
входе в колесо уменьшает допустимую высоту 
всасывания, а сам он в значительной степени 
усложняет конструкцию насоса. По всем этим 
причинам направляющее приспособление при 
входе применяется исключительно в тех случаях, 
когда это вызывается желанием устранить спе­
цифические неблагоприятные условия входа 
(см., например, конец § 79 и середину § 80а).
Отклонение потока может быть произведено правляющего аппарата 
или направляющими лопатками или при помощи у входа,
подводящей спирали (фиг. 12 0  и 12 0 а).
Если выходные кромки направляющих лопаток не лежат на поверх­
ности кругового цилиндра, т. е. их отдельные точки расположены 
на различных расстояниях от оси вращения, то тангенциальная соста­
вляющая скоростей струй, выходящих из направляющего аппарата, 
должна удовлетворять закону площадей, т. е. произведение с0и ■ г (произ­
ведение окружной скорости на расстояние от оси вращения) должно 
быть постоянно для всех частиц воды. Соответственно этому угол 
наклона ос0 поверхности направляющей лопатки будет различным для 
разных линий тока. Кроме того, влияние конечной величины расстояния 
между лопатками должно быть учтено согласно указаниям § 48.
О. ЗАВИСИМОСТЬ МЕЖДУ РАСХОДОМ, НАПОРОМ 
И ЧИСЛОМ ОБОРОТОВ. ХАРАКТЕРИСТИЧЕСКАЯ
ПОВЕРХНОСТЬ
55. ПОЛУЧЕНИЕ ХАРАКТЕРИСТИКИ НАСОСА
В то время как в поршневых насосах развиваемый насосом напор 
не зависит ни от расхода, ни от числа оборотов, в турбонасосах 
высота напора изменяется с изменением этих факторов. Для рациональ­
ного использования турбонасоса весьма существенно знать эту зависи­
мость, так как это дает возможность расширить область применения 
одного и того же насоса, не говоря уже о том, что в каждой насосной 
установке всегда имеются колебания в указанных трех величинах — 
подаче, напоре и числе оборотов.
Мы проведем исследование следующим образом: во-первых, мы 
определим, как изменяется высота напора с изменением расхода 
(подачи) при постоянном числе оборотов. Эта зависимость может быть 
легко установлена экспериментальным путем на испытательной стан-
Фиг. 122. Изменение 
диаграммы скоростей
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ции, причем изменение расхода осуществляется регулированием задвижки, 
включенной в нагнетательную линию: при этом определяют измере­
нием значения расхода С?х и соответствующие значения Нх. Получаю­
щуюся кривую, являющуюся линией постоянного числа оборотов 
на диаграмме принято называть х а р а к т е р и с т и к о й  насоса.
Совокупность характеристик для всевозможных чисел оборотов в про­
странственной системе координат с тремя осями С^у Нх и п образует по­
верхность, так называемую х а р а к т е р и с т и ч е с к у ю  п о в е р х н о с т ь ,  
целиком определяющую работу насоса при любом возможном режиме.
Во всем последующем исследовании все переменные величины, не со­
ответствующие условиям безударного входа, отмечаются индексом х .
56. РАБОТА ЛОПАТОК1 (НАПОР) Нах  ПРИ ПРОИЗВОЛЬНОМ 
РАСХОДЕ (ПРИ УДАРНОМ И БЕЗУДАРНОМ ВХОДЕ)
Мы ограничимся рассмотрением случая с радиальным подходом 
воды к рабочему колесу. При этом основное уравнение Эйлера (§ 41) 
примет следующий вид:
Н„ 3
в.
или
где
Я № 1 -{-р  '
Я^ й'со в с2«
■ ' 2 8
( 1)
( 2)
(3 )
(За)
Эти уравнения дают величину удельной работы лопаток, приходящейся 
на 1 кг воды. т. е. высоту напора, также и в том случае, когда вели­
чина расхода отклонится от нормальных условий. Возникающая при 
этом потеря напора на удар имеет тот же характер, как и все прочие 
гидравлические потери, связанные с протеканием воды через каналы 
между рабочими лопатками.. каковые согласно выводам § 24 и 27 
не входят в основные уравнения. Также совершенно безразличен 
характер траекторий отдельных частиц воды между входным и выход­
ным сечениями, т. е. безразлично, возникает ли неустойчивый режим 
в связи с ударом при входе или он не возникает.
Соответственно этому в уравнениях величины, меняющиеся вместе 
с величиной расхода, без дальнейших рассуждений могут быть отме­
чены индексом х. В правой части уравнения (3) меняется при изме­
нении подачи величина с2и, т. е. при величине подачи (±х величина 
тангенциальной составляющей скорости будет равна с2ш. Помня то, 
что выходной угол лопатки (32, т. е. направление относительной ско­
рости выхода остается все время постоянным, из треугольника
1 При переводе в дальнейшем мы чаще будем применять к Н11ь более 
распространенный термин „теоретический напор", а не „работа лопаток” (как 
то делает автор'). Ред.
19956. Работа лопаток (напор) при произвольном расходе
скоростей для выхода из колеса (фиг. 123) можно видеть, что радиаль­
ная составляющая скорости с2тх меняется пропорционально С}х, так что
<2* (4)
Коэфициент сужения Д> Ох в этом случае, так же как и во всех
дальнейших рассуждениях, мы примем равным единице. Тогда из урав­
нения (4) получаем обратную зависимость для сгих, именно
Ч и х  =  «2 —  Чшх С*? Й  =  Щ ■
т. е. по уравнению (3) 
Н
^ &2^2
Я I  С О Х
и0
- —  | и,
§ к 0 2Ь.2 I
(5)
(6)
Фиг. 123. Диаграмма скоростей на вы­
ходе при бесконечно большом числе 
лопаток и входе с ударом (пунктир).
Фиг. 123а. Зависимость напора 
от расхода при постоянном 
числе оборотов и бесконечном 
числе лопаток.
Это последнее уравнение дает зависимость теоретического напора, 
развиваемого насосом при бесконечно большом количестве лопаток, 
от величины подачи С?х. Из уравнения видно, что зависимость между 
и И х будет линейной.
При переходе значений угла {32 через 90° второй член уравнения (6) 
меняет знак. Отсюда следует, что высота напора при углах р.2р90°, 
т. е. при лопатках, загнутых назад, кончающихся радиально, и загнутых 
вперед, будет изменяться так, как указано на фиг. 123а. При лопатках, 
загнутых назад, напор, развиваемый насосом, падает с увеличением 
величины подачи (?х; при лопатках, загнутых вперед, напор увеличи­
вается с увеличением подачи и, наконец, при лопатках, кончающихся
и ^радиально, напор постоянен и равен — . При одной и той же окруж-
ной скорости и при одном и том же расходе напор при лопатках, 
загнутых вперед, больше на АН1, чем напор при лопатках, кончаю­
щихся радиально, а при лопатках, загнутых назад, он меньше указан­
ного постоянного напора на величину ДЯа.
Поскольку мы не учитываем удара при входе, то величина Нгпт 
есть высота напора, соответствующая отсутствию потерь. Повышение 
напора с увеличением подачи при лопатках, загнутых вперед, противо­
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речит тому обстоятельству, что увеличение подачи на испытательном 
станде производят путем увеличения сечения дросселирующего приспо­
собления, и наряду с указанными в § 30 отрицательными свойствами 
лопаток, загнутых вперед, эта форма лопаток заставляет ожидать 
неустойчивого режима работы насоса (§ 53).
При совершенно закрытом дросселе, т. е. при (2х =  0, величины 
теоретических напоров, развиваемых рабочими колесами с лопатками
всех трех типов, совпадают и равняются
ё
В § 28 нами было выве­
дено выражение для давления непосредственно за колесом, которое
по уравнению (2 1 а) при ^ 2  =  0 , с0 =  0 , 2 '1 =  0 равно Нр  со 2§-
, т. е.
равно примерно половине того напора, который мы получили, пользуясь 
основным уравнением. Эго противоречие объясняется тем обстоятельством, 
что вывод для Н{Пса делался в предположении наличия расхода воды 
через колесо, который затем в последнем случае принимался бесконечно 
малым. При последнем же вода, находящаяся вокруг колеса и вращаю­
щаяся с абсолютной скоростью и.„ получает кроме повышения стати-
и 2
ческого давления еще и повышение динамического напора > т. е. пол-
2 и 2
ное приращение энергии получится равным —^  . Это рассуждение по­
казывает, что если бы трение могло уничтожить вращение жидкости за 
колесом, то это вызвало бы значительное падение напора. То, что при 
опытах не наблюдается никакого падения напора, можно объяснить тем, 
что и при закрытой задвижке через колесо протекает жидкость, коли­
чество которой обусловлено потерями в зазоре.
При к о н е ч н о м  ч и с л е  л о п а т о к в  идеальной жидкости работа 
лопаток (напор) также изменяется по прямой при условии, что стена­
ние жидкости все время происходит по касательной к лопатке. Это 
проще всего видно 1 из уравнения (80) § 24а, которое можно написать 
в форме
Н„ -гГ . гТ . ( 7 )2 ~§‘ ет "60 §
Циркуляция ГЕХ по одной лопатке состоит из частей, обусловленных 
круговым потоком вытеснения и потоком протекания (см. § 37, сноску 3, 
стр. 118, 1, стр. 119 и § 40Ъ). Относительный круговой поток для 
данного колеса зависит только от числа оборотов таким образом, что 
в каждой точке скорость пропорциональна числу оборотов я, в то 
время как скорость потока протекания, имеющего место в неподвижном 
колесе, зависит только от расхода С?х и не зависит от п. Таким 
образом
где к х и к2 представляют собой постоянные, зависящие от размеров 
лопаток. Таким образом по уравнению (7)
(Ю
1 См. также 5 с И и 1 2, РогзсЬ.-АгЬ. Ь^.-^ез., тетр. 307, стр. 6.
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о взаимном расположении кривых 
МЛ
или работа лопаток (напор) при постоянном числе оборотов п пропор­
циональна 0.х•
Имея в . виду бесконечно тонкие лопатки в идеальной жидкости,, 
в данное время можно указать 
^ й с о Жи НШХ лишь следующее-, 
можно считать, что неработающие 
лопатки, форма которых совпадает 
с траекториями относительного 
движения в невозмущенной жид­
кости, как при бесконечном, так йЦ 
и при конечном числе лопаток 
дадут при одном и том же рас­
ходе (соответствующем безудар­
ному входу) теоретический напор 
н *  * == °- к Ривые х и Нш да ж 
пересекаются при этом в точке Р 
на оси (^^(фиг. 124). При лопат- Фиг. 124. Зависимость теоретического
кях пчепченных по чогяпигЬчи- напоРа "ри конечном числе лопа-ках, оч р енных по ло арифми ток и идеальнод жидкости: а — для ло­
гарифмически спиральных лопаток; 
й — для нерабочих лопаток.
ческим спиралям, и при колесе, 
имеющем постоянную ширину, точ­
ка пересечения X  лежит по иссле­
дованиям Шульца и Буземанна под осью абсцисс и тем ниже, чек
меньше отношение — , т. е. чем длиннее лопатки.
Го
Для Г-Л =  1  , т. е
Фиг. 125. Теоретический напор при реальной жидкости: 
с—с учетом потерь на обмен Ь—без учета их; (/-—пря­
мая, приближенно соответствующая кривой Ь.
для лопаток, имеющих вид точки и не совершающих работы при без­
ударном входе, мы снова имеем точку пересечения, лежащую на осп 
абсцисс, а для =  0 обе линии являются параллельными. Что касается 
точки пересечения X  для любой формы лопаток, то в данное время 
на этот счет нет никаких исследований; поэтому даже приближенное 
определение положения этой точки в настоящее время невозможно.
Сказанное выше касается только невязкой, идеальной жидкости. 
При реальной жидкости теоретический напор изменяется уже не по
прямой линии, и кривая Ь (фиг. 125), соответствующая изменению этого 
напора, отклоняется от прямой а для идеальной жидкости, как это 
указано на фиг. 125, а именно загибается вниз. Это можно приписать, 
главным образом, тому, что образование мертвых пространств на зад­
ней стороне лопатки (§ 39) увеличивается 1 при уменьшении расхода 
и тем самым уменьшается угол выхода Рз* (фиг. 76), что и уменьшает 
развиваемый лопаткой напор. Это подтверждено исследованиями Кло- 
стергальфена 2, Шредера 3 и Крумнова. Последние исследователи опре­
делили величину Н1кх — 7.г, т. е. работу лопаток (напор) за вычетом 
напора, потерянного на сопротивления в каналах колеса, путем изме­
рения скоростного напора 
за колесом и введением ана­
литической поправки на удар 
при входе. Ввиду неустой­
чивости в характере абсо­
лютного движения, влияю­
щей на точность измерения 
скоростного напора, можно 
считать качественную пра­
вильность результатов не­
удовлетворительной.
Если напор определяют 
по уравнению (5 )§  26, исхо­
дя из данных испытания на­
соса, т. е. путем измерения 
мощности на валу Ы, рас­
хода С? ($8р (т. е. включая 
расход через зазор), мощно­
сти, поглощаемой трением 
колеса о воду, Мт и трением 
в подшипниках /V,,,, то сперва 
определяют величину
^гь х “Н ~  ь ’ 
т. е. напор, включающий 
потери на обмен импульсами 2ГЯ у выхода из колеса. Кривая этого „об­
щего* напора Нг1ьЪ расположена выше линии НШх на величину 2 а 
и асимптотически приближается к оси ординат, как этого и следовало 
•ожидать согласно уравнению (75) § 24 4. Величина Е а имеет особо боль­
шое значение при неполных нагрузках. Она в значительной степени за­
висит от направляющего устройства, расположенного за колесом, и больше 
всего при неподвижных направляющих лопатках, так как система на­
правляющих лопаток при неполной нагрузке оказывает на воду такое 
оке воздействие, как весьма шероховатая стенка. Фиг. 125а изображает
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1 См. ММ. Нуйг. 1пз1. ТесЬп. НосЬзс1ш1е МипсЬеп, 1931, № 1, стр. 7 и след.
2 С 1оз1ег11аИ еп , ШКзтНМ гиг ВеоЬасЫип§ ипд Меззип§ ап ит1аи- 
1епс1еп Кге1зе1гас1егп. Б1ззег1. ВгаипзсЪмге^, 1930. Эта работа появилась также 
в РогзсЬ.-АгЬ. 1щ?.-\\Ге5., т. 2 (1931), тетр. 1, 2 и 7.
3 См. диссертации Шредера и далее Крумнова.
4 См. работы 5сЬи1г ,  РогзсЬ.-АгЬ. 1п§.-\Уез., тетр. 307; З х е Ь г е с Ы ,  то 
оке, тетр. 321 и диссертацию Шредера.
■Фиг. 125а. Кривые теоретического напора, 
включая потери на обмен 2Га для одного и 
того же колеса 415 мм диаметра при следую­
щих направляющих устройствах:
</ — направляющий аппарат; Ь — направляющее кольцо; 
•с —- направляющий аппарат с поворотными лопатками 
“(установленными на лучший к. п. д.); й — цилиндриче­
ская задвижка в зазоре (фиг. 152, поставленная на режим 
лучшего к. п. д ).
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ряд кривых Н(Н1 в том виде, как они получены при опытах Зиб- 
рехта ($1еЬгесЫ:) с различными направляющими устройствами.
Потеря на обмен импульсами 2 а имеет характер, сходный с потерей 
на трение колеса о воду, и благодаря этому должна быть выделена. 
Однако в настоящее время это представляет непреодолимые трудности, 
вследствие чего построить кривую НгПх по кривой Н гпь до сих пор не 
удавалось. Во в с я к о м  с л у ч а е  т в е р д о  у с т а н о в л е н о ,  ч т о  д л я  
н а ш е й  цели на до  п о л ь з о в а т ь с я  т о л ь к о  к р и в о й  Н(к х ,
а не н т ъ -
Анализируя весь относящийся к этому теоретический и эксперимен­
тальный материал, можно сказать, что в действительности линия Нп х 
(кривая Ъ на фиг. 125) сравнительно настолько изогнута книзу в той 
ее области, которая представляет интерес для практики, что точка пе­
ресечения „осредняющей" ее секущей (прямой, характеризующей этот 
участок кривой) с линией Н{Ноах перемещается значительно вверх 
(в точку Р, а иногда и выше ее). Если провести такого рода прямую 
через точку Р  и через точку К , соответствующую расходу безударного 
входа, как то и показано в виде прямой й  на фиг. 125, то кривая 
в области между точкой нулевого расхода и точкой безударного входа, 
которая и нужна только при построении характеристик, будет пред­
ставлена ею (т. е. прямой й) достаточно полно, во всяком случае 
лучше, чем кривой а, соответствующей идеальной жидкости, или пря­
мой, параллельной линии Н1Ьсах. Это также подтверждается и опы­
тами *. Поэтому в дальнейшем линия й принимается за кривую Н(Ъх. 
При этом только не надо забывать, что в области нормальных расхо­
дов эта линия проходит несколько положе действительной, а вблизи 
нулевых расходов — несколько круче. Все же ниже (на стр. 209) мы 
приведем способ построения характеристики и для предположения, что 
линия Н(кх || Нтоэх .
Коэфициент уменьшения мощности р —  — -----1 в случае общей
Нц, х
точки пересечения линий Итоох и ЯЛ а!не зависит от х. Этим са­
мым наши расчеты упрощаются.
По уравнению (2)
1
Я Ш оо X (2 а)
где р теперь считается для данного насоса величиной постоянной и оп 
ределяется из уравнения (За).
Совместно с уравнением (6) уравнение (2) дает
Я1к х  ' \ (9)
Во многих случаях удобно вместо переменных 0>х пользоваться так 
называемым к о э ф и ц и е н д- о м п о д а ч и  , т. е. отношением
1 См. главы 1Уи V работы 5 1 е Ь г е с Н Ра, Рогзсй.-АгЬ. 1п§.-\Уе$., тетр. 321.
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данного расхода к расходу при безударном входе '.  Так как расход, 
соответствующий безударному входу
^  =  'ФъСЧт1
то после подстановки значения с2т из уравнения (31) § 42, и так как 
здесь а2 === а3, имеем
® ( 1 +  Я) «з Н - с^ 1? Ра ’
а по уравнению (9)
(9а)
Н, Ч 2 11Н х ' 8  1 + Р
<2. с!в Ра 
Я  (1 + Р )с 1 г« 3 +  с*8Ра. *
(9Ь)
Здесь а2 есть угол, образованный направлением притекающей к на­
правляющему аппарату воды при безударном входе, — он остается не­
изменным.
57. ПОСТРОЕНИЕ РАСЧЕТНОЙ ХАРАКТЕРИСТИКИ
Для того чтобы построить кривую изменения н а п о р о в  Нх, следует 
вычесть из значений удельных работ лопаток (напоров) На х , соответ­
ствующих рассматриваемым расходам, все гидравлические потери. Ги­
дравлические потери разбиваются на две основные группы:
a) трение в каналах Н гх, включающее потери на поворотах и по­
тери при преобразовании скоростей в давление Них,
b) потери на удар Н8 при входе на рабочее колесо и в напрат- 
ляющий аппарат.
а) Трение в каналах НТХ -}- Них, включая потери на поворотах 
и потери при преобразовании скорости в давление. При безударном 
входе все эти потери учитываются гидравлическим к. п. д. %, который 
известен из расчета насоса. Таким образом для нормальной подачи <3
и г + # »  =  ( 1 —  т1а) н ,и-
При подсчете потерь следовало бы учесть и влияние относительного 
вихря в каналах и потери на связанное с ним образование вихревых 
областей. Однако это не может быть выполнено сколько-нибудь удов­
летворительно, вследствие чего нами для подсчета потерь будут исполь­
зованы уравнения, строго говоря, применимые только для неподвижных 
каналов, согласно которым гидравлические потери растут с изменением
'•Другим применяемым в настоящее время понятием является коэ фн-  
ц и е н т  п о л н о т ы  („УбШ§;ке11:з§гас1“ см. ЪУЭ1, 1932, стр. 377), который вы­
ражается в соответстЕИи с фиг. 124 через
„  1' ! 1 СО
" = О Ё = 1 ----- иФ~~ (I)
т. е. отношением расхода, соответствующего безударному входу, к расходу 
для 7/асоа, = 0 . Он представляет собой характеристику, родственною быстро­
ходности (§ 81), которая может быть написана по уравнению (6) в виде
у = сгт _  (  >\ V ь\ 18 Рг и — С1 >
112 18' V )  Ь} '
^  п
так как () — т.О%Ьгс,1т и соответственно равно “1 — - —
= ъПфъ“ 2 18 Рс-
СЮ
3 0 ?  =
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скорости протекания воды ч°рез насос, т. е. с изменением величины 
подачи <2 г, по параболическом}' закону с показателем, лежащим между 
1,75 и 2 (§ 10Ъ). Если принять для простоты квадратичный закон, то 
кривая Н„х -\-Н их будет парабол ой ОР, проходящей через заданную точку Р  
(фиг. 126), главной осью которой будет ось ординат и начало которой будет 
в начале системы координат. Поскольку относительный вихрь внутри рабо­
чих каналов влияет на трение незначительно, то поэтому представляется 
допустимым принять показатель равным 2 , тем более, что потери при по­
вороте и потери при преобразовании 
растут пропорционально квадрату 
скорости, а потери на трение при 
шероховатых стенках также следуют 
закону, приближающемуся к квад­
ратичному.
Нанеся на чертеж указанную па­
раболу ОР и вычтя ординаты этой 
параболы из прямой Нтх, мы полу­
чим кривую изменения И^1Х —  Нгх — 
— Них, ординаты которой умень­
шаются с увеличением Ох, давая 
кривую АВ. Кривая эта, которая 
также, очевидно, будет параболой, 
касается прямой НПх в точке А.
Уравнение кривой потерь будет
Я га +  Я нг =  ( 1 - %)Я Й ( | ) 2. ( 10 )
скорости в давление вполне точно
Фиг. 126. Влияние трения в канале 
на изменение напора в зависимости 
от расхода при постоянном числе 
оборотов.
Подставив сюда значение Нл  из уравнения (30) § 42 (и положив 
предварительно а.3 —  ос/), т. е.
и - ? ______ с 1§ « 3_______
ё  ( 1  + р )  С1§ «3 + с ^ Р е ’
получаем
Нгх +  Нкх =  ( 1  — %)
и.2- с!е ос..
(1 +р)с1§ос3 +  сг§^2
(10а)
( И )
Подставляя в это выражение значение 0  из уравнения (9а), полу­
чим окончательно
Нгх +  Них — 1 —  %  К 1 + р )  с *§  «я 4 -  с *§ М  с ! §  а 8 8  кЮ./Ь.* <3*2- (1 2 )
Величину каждой из этих потерь можно было бы также определить 
путем подсчета по уравнениям, выведенным в § 12 и 16. Однако та­
кой расчет оказался бы чрезвычайно сложным. Кроме того, результат 
его оказывается недостаточно удовлетворительным, поскольку значения 
отдельных коэфициентов, на основании которых ведется определение 
потери на трение в каналах и потерь от изменения нанравления и се­
чения, известны недостаточно точно. Кроме того, рассчитывать на точ­
ность та сото детального расчета не приходится, хотя бы по одному 
тому, что при таком расчете невозможно учесть сколько-нибудь удовле­
творительным образом влияние относительного вихря.
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Ь) Потери на удар. Под явлением удара мы в дальнейшем будем 
понимать резкое изменение направления с р е д н е й  скорости при входе 
в рабочее колесо и при выходе из него. При помощи коэфициента <р, 
вводимого в уравнение (30а), стр. 53, мы учитываем то обстоятельство, что 
в действительности отдельные траектории изменяют свое направление 
п о с т е п е н н о .  Этим коэфициентом мы будем пользоваться в дальней­
ших рассуждениях.
я) В х о д  в р а б о ч е е  к о л е с о .  Если абсолютная скорость входа 
той скорости с1, которая, будучи векториально сло­
жена с окружной скоростью «р дает 
относительную скорость та/1, напра­
вленную к окружности входа под 
углом лопатки 3, (фиг. 127), то мы 
получаем новый треугольник ско­
ростей х В 1с1, из которого видим 
наличие резкого изменения в на­
правлении потока с угла входа р1х 
на неизменный угол $и  т. е. нали­
чие удара. Влиянием конечности чи­
сла лопаток на явление удара при 
входе можно пренебречь. До и после 
удара радиальная составляющая ско­
рости будет одна и та же, равная си . Поэтому конечная точка х  отно­
сительной скорости после удара будет лежать в точке у  на прямой, па­
раллельной скорости «1. Потеря напора, соответствующая теряемой при
Фиг. 127. Диаграмма скоростей при 
входе с ударом.
ударе компоненте скорости х у  =  8г, по
2
Ай =  <?тг 
28
уравнению (30) § 16 равна
(13)
Из фиг. 127 имеем 
с, — ь\х и, 1
и следовательно,
Введя в это уравнение значение
н ) ' Ы ' -
о л 2 
о  I '
Ох
о
(14)
О —  V I  ~  Р) — °1
получим
2Д т 0 1Ь1
(15)
р) В х о д  в н а п р а в л я ю щ и й  а п п а р а т .  Примем сначала, что 
между направляющим аппаратом и рабочим колесом зазор отсутствует, 
т. е. что Е)2 =  .04 (фиг. 102). В этом случае произойдет удар, если 
радиальная составляющая скорости сЪпх будет отличаться от нормаль­
ной скорости Относительная скорость выхода чю2х — С2Х  (фиг. 128) 
сохраняет вследствие неизменности угла лопаток р2 свое направле­
ние С2Л2. Учитывая влияние отклонения, вызываемого относительным
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вихрем в рабочем канале, при выходе прибавляем к скорости с2х составляю­
щую X V  =■ рсйих, получаем абсолютную скорость выхода с3х =  Д ,У, от­
клонение направления которой до угла а3, вызванное направляющими 
лопатками, будет сопровождаться ударом. Так как радиальная состав­
ляющая неизменна, то компонента скорости, теряемая при ударе, будет 
равна Х У = з 2. При этом потеря напора на удар будет равна
к82
Так как в действительности между рабочим колесом и направляющим^ 
аппаратом' имеется зазор конечной величины, то скорости воды при
входе в направляющий аппарат уменьшатся в отношении — . Угол а,^
при этом не изменится, так как и радиальная и тангенциальная состав­
ляющие скорости уменьшатся в одина­
ковом отношении. Влиянием конечной 
толщины рабочих лопаток на скорости 
при ударе можно пренебречь. Сужение 
струи при входе в направляющий аппа­
рат само по себе не оказывает никакого 
влияния на явление удара. Таким обра­
зом компонента скорости, теряемая на
удар, равна а2
О,
так что
* .5 2
2«Л  2А /  '
(16)
Фиг. 128. Диаграмма скоростей для 
входа с ударом при учете конеч­
ного числа лопаток.Так как величину р можно счи­
тать постоянной, то точки У должны
лежать на прямой ОА2 , проходящей через точку пересечения П  про­
долженной прямой С2А2 с перпендикуляром к прямой В2С2, точно так.
(фиг. 125).же, как линии ИгКоах и Нш х  пересекаются на оси (}х
т. е.Координаты точек X  и У, 
пропорциональны величинам <3 Т, НтЪох 
Из того, что
величины 
или
ь2тх ’
А  > А
и'2их 
(Ь х
ИЛИ Сс.П11Г> СЯН
и.,о .  руг 1 В0Е + Е С .2 
в 2е - е с  2 - -  1 + р  - 1 + / Г
непосредственно следует
г у = 8 2= ~ в^Е
откуда по уравнению (16)
<р / и,2 О Л 2 /   б*Г_
2 $  \ 1 -\~р А  / \ С /
(17>
(18)
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Подставляя в это же уравнение значение <2 из равенства (9а), по­
лучим
(* « •)
Полная потеря наг удар равняется, таким образом,
Л . =  ЛЛ +  ЛЙ, (19)
где Нл  и определяются при помощи уравнений (15) и (18а). Если 
безударному входу на рабочее колесо и на направляющий аппарат 
.соответствует одна и та же подача (что не всегда имеет место), то со­
гласно уравнениям (14) и (18)
Н. - * _ / 1 _ о . у г в .  +  ( _ й _ .  а л 2 12*1 <2 / к 1 + Р 0,1 ] (20)
Как и следовало ожидать, при =  <2, На —  0, а при <3Х =  0
(21)
Уравнение (20) есть уравнение параболы, ось которой нормальна 
к оси (2 и вершина которой лежит на оси абсцисс, в точке (2 _ =  ф
Фиг. 129. Построение характеристики, 
т. е. кривой зависимости напоров Нх 
■от расходов Д  для насоса с направ­
ляющим аппаратом по кривой теоре­
тических напоров НЛх при постоян­
ном числе оборотов.
наглядность, мы в данном месте 
(§ 73).
(фиг. 129) ’. Вычитая из ординат 
определенной ранее параболы А В  
ординаты параболы потерь на удар, 
получим кривую СБО, которая и 
является искомой характеристикой 
насоса. Эта характеристика касается 
кривой АВ  в точке Д  координаты 
которой соответствуют безударному 
входу. Очевидно, что сама характе­
ристика также будет параболой, ось 
которой параллельна оси ординат.
Полученная характеристика не 
является окончательной, постольку, 
поскольку в ней еще не учтены по­
тери через зазор. В хороших насо­
сах учет этих потерь вызывает весь­
ма незначительный сдвиг параболы, 
и поскольку при этом построение 
в значительной мере теряет свою 
курса не будем их рассматривать
с) Построение характеристики насоса. Построение характеристики 
насоса начинается с построения прямой теоретических напоров Нп х, 
для чего достаточно определить две ее точки пересечения с обеими 
осями координат, при этом точка пересечения с осью Д. будет иметь
1 Если расход, соответствующий безударному входу для колеса и для на­
правляющего аппарата, неодинаков, то уравнение (20) дает параболу, которая 
этэ касается оси Д .
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абсциссу, равную к2 п 0 .2 Ь.2 1§ (За *, а точка пересечения с осью Нх — 
„ 2
■. Из ординат этой прямой вычитаются орди-ординату, равную ,,
наты параболы потерь на трение [уравнение ( 10 )] и ординаты пара­
болы потерь на удар [уравнение (20)]; обе эти параболы строятся 
по заданной вершине, оси и еще одной какой-нибудь точке. Вершина 
параболы потерь на трение есть начало координат, вершина параболы 
потерь на удар есть точка ф на оси абсцисс, соответствующая расходу <2 
при безударном входе. У параболы потерь на трение третьей нужной 
для построения точкой является точка Р  (фиг. 126) с координатами 
( 1 — гД е гидравлический к. п. д. ч\н известен из расчета 
насоса. Для построения параболы потерь на удар лучше всего опреде­
лить вторую точку параболы на оси ординат (точку Е  фиг. 129). 
Ордината этой точки Нз0 определяется по уравнению (21). Построение 
обеих парабол производится по одному из распространенных графиче­
ских методов, и после вычитания ординат обеих парабол потерь из со­
ответствующих ординат прямой теоретических напоров получится 
характеристика насоса.
На основании целого ряда опытов можно принять следующие зна­
чения для о в уравнениях (20 ) и (2 1 ) 1:
a) ср =  от 0.58 до 0,75, если влияния потерь через зазор не учиты­
ваются отдельно;
b) 9 =  от 0,60 до 0,80, если влияние потерь через зазор учиты­
вается при построении характеристики согласно указаниям § 73.
В случае, когда линия Нп х и НПьСОх приняты не пересекающимися 
на оси (2Г, а параллельными друг другу, то тогда положение линии 
НПх определяется координатами С?, Нп для точки безударного входа, 
так как линия Нп т х известна (см. начало § 56). В этом случае Н80 
также изменяется и уравнение (2 1 ) следует заменить уравнением
«12 + А Л 2о , («з— Рсв«)2 (2 1 а)
где 8-Н,(Ь
Но . В остальном построение остается тем же.
б) Построение характеристики для насоса с безлопаточным напра­
вляющим кольцом2. Вместо потерь на трение и удар, имеющих место 
в направляющем аппарате, здесь имеет место сопротивление Н ,2 направляю­
щего кольца, определяемое по указаниям § 51, соответственно этому 
построение характеристики проводят следующим образом (фиг. 130): 
Вначале наносят прямую Н1к х так же, как и для насоса с напра­
вляющим аппаратом; затем наносят линию (параболу 01), соответ­
ствующую части гидравлических потерь, растущих пропорционально ква­
драту расхода; линия эта (линия Нг1) не включает в себя потерь на со­
противление направляющего кольца. Точку этой линии, соответствующую
* Если учесть влияние конечной толщины лопаток при входе, которой мы 
пренебрегли при выводе, то это выражение надо умножить на -2 ~~ А  Все про-
(о
чее остается неизменным.
1 См. также РогзсЬ.-АгЬ. Ьщ.ЛУез., тетр. 321, стр. 20.
2 См. Рогзсй.-АгЬ. 1п§.-\Уез., тетр. 295, стр. 89.
14 Зак. 4077. — Центробежные п пропеллерные насосы.
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нормальному расходу С?, получают из соотношений <5 /  =  ( 1  —  г(Л) Н1Ь-— 
— # г2, где Нт и # г2 берутся из кривых Я й , и Я , 2 (фиг. 114) для рас­
хода, равного (2. Кривая Я г2 должна быть построена предварительно 
по указаниям § 51. Параболой потерь на удар является парабола, соот­
ветствующая входу в колесо [уравнение (14)], вершина которой нахо­
дится в конце абсциссы <3 и пересечение которой в точке Е с осью
---- ф - .
Нх дает ординату ОЕ — (/гз1)0 — у -  н,2.
Характеристика ОД получается построением Нх =  НгЬх —  Нг1 —
Ь3\ Да-
Если сравнить полученную характеристику с характеристикой на­
соса, имеющего направляющий аппарат (фиг. 129), то обращает на себя
внимание ее п о л о г о с т ь ,  
Это находится в полном 
соответствии с действи­
тельностью. Различный ха­
рактер кривых обусловли­
вается тем, что линия Д г2 
потерь в направляющем 
кольце все время падает 
вправо, в то время как 
линия, соответствующая 
потерям в направляющем 
аппарате, поскольку они 
состоят из потерь на тре­
ние, растет пропорцио­
нально т. е. быстро 
поднимается вправо, а 
поскольку они состоят 
к из потери на удар, под­
нимается по обе сто­
роны Д.
Н а с о с ы  с н а п р а в ­
л я ю щ и м  а п п а р а т о м  
п р и  б о л ь ш е м  р а с ­
с т о я н и и  между ним и 
колесом должны рассчи­
тываться, как указано в разделе „с“, за исключением того, что допол­
нительные потери в пространстве между направляющим аппаратом и 
колесом надо учитывать, как в разделе „б“.
Н а с о с ы  со с п и р а л ь н ы м  к о ж у х о м  занимают промежуточ­
ное место между случаями, разобранными в разделах „с“ и ий“. Отно­
сительно процесса в спиральном кожухе при ненормальной нагрузке 
укажем следующее:
Фиг. 130. Получение характеристики ОД для 
насоса с направляющим кольцом. Для сравнения 
нанесена кривая 0 ,Д , получающаяся при замене 
направляющего кольца направляющим аппаратом.
Рассмотрение диаграммы скоростей при выходе из рабочего колеса 
(фиг. 123) показывает, что при лопатках, загнутых назад, при увеличении рас­
хода наблюдается уменьшение окружной составляющей скорости. Так как 
последняя при симметричном относительно оси течении определяет скорость 
в спиральном кожухе, а тем самым и сечения этого кожуха, то она изменяется 
обратно пропорционально расходу. Можно принять, что за колесом при пре­
вышении расходом нормальной его величины тангенциальное ускорение имеет
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место за счет давления. Такое представление, однако, обосновано только тогда, 
когда оно не противоречит равновесию сил, т. е. когда увеличение давления 
происходит вовне в направлении центробежных сил, обусловленных кривизной 
траекторий частиц. В этом случае для расходов больших или меньших нормаль­
ного можно избежать противоречий только тогда, когда линии тока перестанут 
быть симметричными относительно оси, т. е. когда линии равного давления 
не будут являться больше конаксиальными окружностями, а будут линиями, 
либо удаляющимися, либо приближающимися к оси. В этом случае подвод 
воды в разных местах окружности колеса должен быть неодинаковым, и именно 
при расходах больших (или меньших) нормального расходы через отдельные 
каналы по мере увеличения угла охвата (начиная от языка) должны возрастать 
(или уменьшаться). Таким образом удар не будет одинаковым вдоль всей 
окружности входа в колесо. Точно так же работа лопаток Н г11Я. (или циркуляция 
Г8Ж) будет различна для каждой лопатки. Следовательно, и вода, подаваемая 
в спираль отдельными каналами рабочего колеса, обладает различной энергией, 
так что образование вихрей и дальнейшие потери являются неизбежными. 
У языка X  образуется скачок давления, вызывающий потерю, подобную потере 
'через зазор.
Из всего этого, видно, что в настоящее время хорошо построить 
характеристику для насосов со спиральным кожухом еще невозможно
58. ХАРАКТЕРИСТИЧЕСКАЯ ПОВЕРХНОСТЬ
Из уравнений (9), (12) и (19)-или (15) и (18а) для н а с о с а  с н а ­
п р а в л я ю щ и м  а п п а р а т о м  получим
х (Нгх-\- Них) На. (22
Подставив вместо отдельных членов правой части этого уравнения
~Олпих выражения, написанные в развернутом виде, введя ч1 — - -
60
Но
к О.2 п
60 и, наконец, располагая члены полученного уравнения в по­
рядке убывающих степеней п (или в порядке возрастающих степеней 
(2Х), получим уравнение характеристической поверхности
н х =  К  п '2 +  2 к.2 я <5,, —  к., <3%. (23)
Козфициенты кл, к0, к6 суть величины, постоянные для одного и того 
же насоса, а именно
А , 2 А 4 1
1 + р  2 2 0 * ( 1  + / > ) 9
ко =
12 0  §
&Г*2 I • ■ А й (1+Р)с*&  «з +  с^ , 32 .
Г  ‘ Л  2  А  / 1  I , . \ 0  '
)
А,(1 + Р )  ' “ ь2 ( 1 -ГЯ ) 2
ь\ к "1.1
Ь -  1 ~ 7»> ( 1 +  Р ) С^ « 8  +  ^ е Р 2 г Ы г /
3 ё  § 8
+
2 5-
(1 -к -р )а § хя-\-с1§$.2
( 1 +р)т.ОА/к2 . +  ;
к
к — °г
(24)
(25)
(26)
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Из уравнения (23) видно, что характеристическая поверхность 
является гиперболическим параболоидом, главная ось которого совпа­
дает с осью Нх и вершина которого совпадает с началом координат. 
Плоскость симметрии, проходящая через ось Нх, образует с плоско­
стью (Ох Нх) угол 9 , определяемый при помощи уравнения
Фиг. 131. Характеристическая поверхность центро­
бежного насоса. Кривые /  и II являются напорными 
характеристиками (при постоянном числе оборо­
тов); А и В — линии постоянных напоров; а — линия 
постоянного расхода.
На фиг. 131 изображена часть характеристической поверхности, 
лежащая в первом квадранте. Пло-скость (<2,. Нх) представлена при этом 
прозрачной, плоскость (<2.г я) — непрозрачной. Пунктирная кривая ОМ 
есть парабола, образованная пересечением гиперболического парабо­
лоида с вышеупомянутой плоскостью симметрии. Нормальные характе­
ристики ( /  и II), которые в диаграмме (0 ХНХ) соответствуют постоян­
ному числу оборотов, получатся как сечения плоскостями, параллельными 
плоскости (0 Х Нх). Сечения вертикальными плоскостями, параллельными 
плоскости (0 Х п), дают гиперболы АВ, асимптоты каждой из которых 
пересекаются на оси Нх, оставаясь параллельными между собой С
1 Уравнение асимптот, которое одинаково для всех сечений, имеет вид
(27)
11
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Фиг. 132. Зависимость числа оборотов 
от расхода при постоянном напоре.^ 1
Эти кривые также имеют практическое значение, так как они дают возмож­
ность предусмотреть работу насоса при постоянной высоте напора и 
при изменении расхода путем изменения числа оборотов. На фиг. 132 
вычерчена такая гипербола.
Заслуживает внимания то обстоятельство, что с уменьшением рас­
хода сначала падает также и число оборотов, которое достигает неко­
торого минимального значения пк, 
соответствующего точке каса­
ния горизонтальной прямой к 
характеристике. Если желатель­
но дальнейшее уменьшение по­
дачи, приходится снова увели­
чивать число оборотов насоса, 
иначе насос перестанет подавать 
воду. Это наименьшее возможное 
при данном напоре число оборо­
тов и соответствующий ему рас­
ход 0 ]: являются, таким образом, 
критическими значениями. Если 
в связи с неизбежным колебанием 
числа оборотов вблизи критиче­
ской точки наступают перебои 
(пумпаж) в работе насоса, то в
большинстве случаев вызванное этим падение нагрузки мотора само 
собой приводит к постепенному повышению его числа оборотов. Как 
будет показано в § 67 и 69, работа вблизи критической точки связана 
во всяком случае с колебаниями нагрузки х. В том случае, когда вы­
сота геодезического напора равняется нулю, т. е. 
когда насос выливает воду на уровне всасывания, 
то вместо ветвей гиперболы получим прямую, со­
впадающую с асимптотой и проходящую через на­
чало координат. Сечения плоскостями, параллель­
ными плоскости (пН х), дают параболы а (фиг. 133). 
Из рассмотрения этих парабол можно видеть, как 
нужно менять число оборотов, чтобы величина по­
дачи оставалась постоянной при переменной высоте 
напора.
Заслуживают внимания также и сечения плос­
костями, проходящими через ось Нх. Они дают па­
раболы с вершиной, лежащей в начале координат,
<?тдля которых очевидно отношение — , а следовательно, и отношение
11
скорости протекания к окружной скорости, и, как дальше (§61) будет 
показано, к. п. д. будут постоянны. Из этих парабол особенно важное 
значение имеет парабола безударного входа (не показанная на чертеже), 
соединяющая точки нормальных величин подач <5 , а также парабола 
ОМ, проходящая через верхние точки нормальных НпХ-0 Х характе­
ристик.
Фиг. 133. Зависи­
мость напора от чи­
сла оборотов при 
постоянном расхо­
де.
1 См. также 1Уа§епЬасЬ,  2. §е$. ТигЫпепмгез., 1913, стр. 262.
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КРИВЫХ
Уравнение (23) есть уравнение нормальной характеристической 
кривой при постоянном числе оборотов п. Поскольку мы имеем дело 
с параболами, форма характеристики вполне определяется одним ее 
параметром. Для любой из рассматриваемых парабол параметр равен
О. ав исимость между расходом
Очевидно, что для одного и того же насоса этот параметр будет вели­
чиной постоянной, так как величина &3 постоянна для одного и того
же насоса. .Из этого непосредственно 
вытекает весьма важный закон.
Х а р а к т е р и с т и к и  о д н о г о  и 
т о г о  же  н а с о с а  п р и  р а з л и ч ­
ных  ч и с л а х  о б о р о т о в  с у т ь  
к о н г р у е н т н ы е  к р и в ы е 1.
Проектируя ряд характеристик на 
параллельную им плоскость ^ ХНХ), по­
лучим семейство совместимых (кон- 
груентных) парабол (фиг, 134), распо­
ложенных так, что все их вершины ле­
жат на параболе ОМ  и их оси взаимно 
параллельны. Таким образом если дана 
характеристика САВ для одного какого- 
либо числа оборотов п, то ее чрезвы­
чайно легко перестроить для другого 
числа оборотов пх; для этого требуется 
только определить высшую точку А  
заданной кривой и провести через нее 
параболу ОАМ, осью которой является ось Нх. После этого можно по­
лучить характеристику для любого другого числа оборотов, сдвигая 
заданную кривую параллельно самой себе до совпадения ее вершины 
с точкой параболы Лх, абсцисса которой равна
Я а 1 = Я а ^  (29)
и ордината которой соответственно равна
( г ) ' -  <2 Г )
При помощи указанного метода можно чрезвычайно просто опре­
делить характер работы насоса во всей области его применения, имея 
характеристику его для одного какого-либо числа оборотов (§ 69, II).
1 Этот закон имеет силу и при перемещении газообразных тел, когда 
вместо Нх подставляется работа на 1 кг газа.
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Фиг. 134. Различные положения 
напорной характеристики насосов 
получаются при параллельном пе­
ремещении, так что наивысшая 
точка А передвигается по пара­
боле ОМ.
60. ОБЩЕПРИМЕНИМОСТЬ ЗАКОНА КОНГРУЕНТНОСТИ 
ХАРАКТЕРИСТИК
Может показаться, что закон конгруентности характеристик.должен 
подтвердиться опытом только частично, так как при выводе его мы 
сделали целый ряд допущений. Известная неточность имела место 
при построении кривой не учитывались потери через зазор,
трение определялось по неточному квадратичному закону, относительный 
вихрь в канале при малых расходах вызывает ряд потерь, которые не 
могут быть учтены расчетом (фиг. 74). Кроме того, в насосах с без- 
лопаточным направляющим аппаратом потеря на трение в последнем 
(фиг. 114 и 130) не следует показательному закону (так как с умень­
шением расхода путь трения удлиняется), так что характеристика 
в этом случае вообще уже не является параболой.
Для проверки указанного обстоятельства нами были изучены опыты 
Герберта (§ 42), а также были сделаны новые опыты. Первыми 
испытаны были следующие насосы:
I) одноступенчатый насос с направляющим аппаратом с диаметром 
патрубков 175 м м ;
II) такой же насос с суженным направляющим аппаратом;
III) такой же насос с безлопаточным направляющим аппаратом 
(направляющим кольцом);
IV) такой же насос с направляющим аппаратом и с тремя пере­
крытыми рабочими каналами.
Опыты производились при числе оборотов 1 200, 1 300, 1 375 и 
1 500 в минуту. На фиг. 135 показаны опытные точки, сдвинутые после па­
раллельного их переноса по вышеуказанному методу на характеристику 
для числа оборотов 1 375.
Начало координат для отдельных кривых лежит в точках, обозна­
ченных теми же цифрами (римскими), что и сами кривые. Можно ви­
деть, что совпадение вполне удовлетворительно даже в случаях III и IV, 
для которых приведенный математический вывод закона совместимости 
неприменим. Только при расходах значительно больших нормального 
наблюдается разброс опытных точек. Но с такими случаями, однако, 
обычно не приходится встречаться в нормальной эксплоатации, так 
как для них к. и. д. чрезвычайно низок. Ряд опытов, проведенных 
автором, привел к тому же результату К
Отсюда можно сделать тот вывод, что закон совместимости харак­
теристик, который, насколько мне известно, не был никем отмечен 
в литературе, соответствует с большой степенью точности данным 
опыта в области обычных режимов работы насосов; во всяком случае 
точность этого закона более чем достаточна для возможности его прак­
тического применения.
Из фиг. 135 видно, что при расходах, значительно превосходя­
щих нормальный, кривая характеристики более не следует параболи­
ческому закону, а падает значительно быстрее. Причиной этого яв­
ляются подробно рассматриваемые в дальнейшем (в § 76 и след.) явления 
парообразования (кавитация). В § 68 будет рассмотрен также и ряд 
других причин отклонения характеристики от параболической формы.
60. Общеприменимость закона конгруентности характеристик 2 1 5
1 См. 1-е немецкое издание этой книги, стр. 137 и след.
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Очевидно, что в этих областях закон конгруентности кривых с мень­
шим приближением соответствует действительности, чем в области 
нормальных подач.
О. Зависимость между расходом
Фиг. 135. Подтверждение закона конгруентности по опытам
Герберта.
61. ЗАКОН ПОДОБИЯ. КРИВЫЕ ПОСТОЯННОГО К. П. Д.
Одновременно с чрезвычайно тесной связью между характеристи­
ческими кривыми насоса, выражаемой законом конгруентности, между 
ними можно установить еще и другие зависимости.
Если мы будем менять число оборотов насоса и высоты разви­
ваемых напоров таким образом, что треугольники скоростей (фиг. 127 
и 128) будут оставаться подобными самим себе, то все скорости будут, 
очевидно, меняться пропорционально числу оборотов п. Так как это 
относится и к компонентам скоростей, теряемым на удар, сх и с2, то 
в этом случае насос будет работать в аналогичных условиях также и 
в смысле удара. Кроме того, так как подача в указанных условиях 
пропорциональна скорости (т. е. и числу оборотов), то при некоторых 
постоянных для одного и того же насоса коэфициентах ф, г2, /3 должны 
иметь место соотношения
(?*==*>, (30)
и соответственно ему из уравнения характеристической поверхности [урав­
нение (23)]
Нх — (кх -ф- 2&2 • ф — к.А ф2) л2 =  г,2 п-. (31)
Соответственно для м о щ н о с т и ,  расходуемой насосом и пропорцио­
нальной произведению <3ХНХ, имеем
Л ^ = т > 3- (31а)
Поэтому, если для какого-либо числа оборотов пх известны высота 
напора Нх1, величина подачи С$х1 и расход мощности, то для любого 
другого числа оборотов получим соответствующие значения при по­
мощи уравнений
(32)
п 1
Ух —  НХ1 ' > (33)
^пх —  ^ • (33а)
Приведенные три уравнения справедливы только в совокупности 
при обязательном условии выполнения первого из них. При помощи 
этих уравнений мы можем перестроить заданную характеристику на­
соса для других чисел оборотов. В большинстве случаев, правда, этому 
можно предпочесть значительно более удобный метод перестройки ха­
рактеристик при помощи закона конгруентности.
Из уравнений (30) и (31) следует также
п  е ; з
=  4- =  сопз!. (34)
‘ ‘х 12
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Иначе говоря, п о д о б н ы м  у с л о в и я м  у д а р а  при входе соот­
ветствует параболическая зависимость высоты напора от величины: 
подачи, причем вершина параболы лежит в начале координат. Оче­
видно, что эта парабола может быть получена из характеристической 
поверхности путем сечения ее плоскостью, проходящей через ось Нх 
(см. конец § 58).
Из всего этого исследования видно, что для любой из указанных пара­
бол к о э ф и ц и е н т  п о д а ч и  ~  будет постоянным. На фиг. 136 показаныЦ/
параболы, соответствующие одинаковым условиям входа воды на лопатку.
Закон, выраженный уравнениями (32), (33), (33а) и (34), назы­
вается обычно з а к о н о м  п о д о б и я .  Этим законом можно воспользо­
ваться для того, чтобы на отдельных характеристиках для разных чисел 
оборотов найти с о о т в е т с т в у ю щ и е  т о ч к и .  Иначе говоря, закон 
подобия применим в тех же пределах, в каких применим выведенный 
в предыдущем параграфе закон совместимости характеристик *.
Вдоль одной и той же параболы, как мы уже говорили, величина 
подачи меняется пропорционально первой степени; высота напора — 
пропорционально второй степени, и следовательно, потребляемая мощ­
ность меняется пропорционально третьей степени числа оборотов. 
Поэтому при малом изменении числа оборотов А«, когда мы можем.
1 См. работы, приведенные в сноске 1 к стр. 178.
2 1 8 О. Зависимость между расходом
«пренебречь членами высшего порядка, величина подачи меняется про­
порционально Ап, высота напора — пропорционально 2Дп и полезная 
развиваемая мощность — пропорционально ЗДп.
Параболы, соответствующие одному и тому же коэфициенту подачи, 
т. е. одним и тем же условиям входа, являются в то же время также и 
л и н и я м и  п о с т о я н н о г о  к. п. г. Это непосредственно следует из 
того, что согласно основному уравнению турбонасосов и из законов 
сопротивления при турбулентном протекании жидкостей удельная рабо­
та колеса, зключая потерю на обмен импульсами, будет Нп  х -{- 2.а =  
— г4п2, и далее из того, что потери через зазор С2зр х =  к У  =  г6 X  
X V к  • п и потери от трения колес о воду согласно уравнению (57а) 
(в кгм\сек) § 18 будут
75 Л(. =  сопз1 и./ • О ,/ —  % п3, (35)
таким образом из всего этого следует, что согласно уравнению (8) § 26 
к. п. д. (не учитывающий трения в сальниках и в подшипниках, так 
называемый и н д и к а т о р н ы й, или вну  тр е  н н и й, к. п. д.) равняется
•'Ь
75 М, 75 иФ
Т (<Э.с +  Яер х) Ш(П * +  ^а) +  7 5 У  7 (ЧП +  к У Ч 1) _Г к П%
' 5 %а
т (й +  к У к )  й  +  к
сопвК (36)
в н у т р е н н и й  к.'п, д. н а с о с а  е с т ь  в е л и ч и н а  п о с т о я н н а я .
Отсюда следует, что в д о л ь  к а ж д о й  п а р а б о л ы ,  о с ь  к о т о р о й  
' • е с т ь  о с ь  Нх и в е р ш и н а  к о т о р о й  л е ж и т  в н а ч а л е  к о о р д и ­
нат ,  т. е. д л я  п о с т о я н н о й  в е л и ч и н ы  к о э ф и ц и е н т а  п о д а ч и
Ох_
Особенно существенна для нас парабола безударного входа, кото­
рая может быть начерчена по одной заданной точке ((2, Н) для какого- 
нибудь определенного числа оборотов.
Испытание действительных насосов не подтверждает полностью вы­
веденного закона постоянства к. и. д. вдоль параболы постоянного 
коэфициента подачи. Кривые постоянного к. п. д. имеют обычно эллип­
сообразный вид, как изображено на фиг. 136. На этой фигуре наи- 
.высший к. п. д. обозначен через т], а величины остальных к. п. д. 
указаны в долях этого значения.
Несовпадение действительных кривых постоянного к. п. д. с теоре­
тическими следует прежде всего отнести за счет того обстоятельства, 
что приведенные на диаграмме кривые дают полный к. п. д., вклю­
чающий потери в подшипниках и сальниковых уплотнениях. Для того 
чтобы эти потери не повлияли на применимость выведенного выше 
.закона, нужно, чтобы они менялись пропорционально кубам оборотов, 
как это имеет место для всех прочих рассмотренных потерь. В действи­
тельности, одйако, потери на трение в подшипниках растут примерно 
пропорционально первой степени числа оборотов К
1 Принимая линейную закономерность для потерь на трение в подшипни­
ках и кубическую закономерность для прочих видов работы, можно эти два 
вида работы разделить для данного насоса тогда, когда из о п ы т а  о п р е д е ­
л е н ы  величины потребления мощности для двух разных точек на кривой 
постоянного состояния удара при входе. См. М й 11 е г, 2. §ез. ТпгЫпеп\уезеп, 
1919, стр. 173; 2. УЭ1, 1921, стр. 993.
Имеются еще и другие обстоятельства, заставляющие действительное 
явление уклоняться от теоретического закона, так, например, неточное 
соответствие изменения потерь на трение квадратичной закономерности, 
особенно то, что при больших скоростях возникает явление кавитации, 
вызывающее значительное ухудшение к. п. д. Как было указано в § 10, 
коэфициент потерь на трение X растет с уменьшением скорости, что 
должно вызвать некоторое ухудшение к. п. д. с уменьшением числа 
оборотов. То обстоятельство, что при увеличении расхода и напора 
к. п. д. не увеличивается непрерывно, следует объяснить явлением 
кавитации, связанной с тем, 
что при повышении числа обо­
ротов имевшаяся высота бса- 
сывания оказывается большей, 
чем то допустимо.
Из кривых к. п. д„ нане­
сенных на фиг. 136, можно 
видеть, что для каждого на­
соса имеется один наивыгод­
нейший режим В, при откло­
нении от которого в любую 
сторону начинается постепен­
ное падение к. п. д. Из вытя­
нутой формы кривых постоян­
ного к. п. д. следует, что это 
падение к. п. д. будет мини­
мальным вдоль параболы по­
стоянного к. п. д.
Если имеется подобного 
рода график для какого-либо 
типа насоса, то, задаваясь йаи- 
низшим допустимым к. п. д., 
можно определить область применения указанного типа, которая будет тем 
обширней, чем меньше этот допустимый к. п. д. Наивыгоднейший к. п. д. 
для любого числа оборотов лежит в. точке пересечения характеристи­
ческой кривой насоса, соответствующей нормальному числу оборотов, 
с пунктирной линией 1-1, примерно соответствующей параболе безу­
дарного входа.
Если желательно построить характеристику насоса, не зависящую 
от принятой системы мер (метрической, футофунты и т. д.), то сле­
дует воспользоваться системой безразмерных координат, как то указано 
в § 83.
62. НАИВЫГОДНЕЙШИЙ РЕЖИМ НАСОСА
1~1Изменение г и д р а в л и ч е с к о г о  к. п. д. г\к =  ~ ~  может быть
“/Г, X
легко определено, если даны прямая теоретического напора РО (фиг. 137) 
и характеристика насоса СИЕ, так как отношение ординат этих двух 
кривых будет разно т)й.
Для двух точек Я1 и Р2 характеристики насоса, лежащих на одной 
и той же прямой, проходящей через точку Р, отношение указанных
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ординат будет, очевидно, одинаково и будет тем больше, чем больше 
угол 8 =  РхРО. Очевидно, что наибольшего значения достигнет 
в точке касания У прямой, проведенной из Р. с характеристической кривой. 
Очевидно, что в н а с о с а х  с н а п р а в л я ю щ и м  а п п а р а т о м  э т а  
т о ч к а  касания н е  м о ж е т  л е ж а т ь  в т о ч к е  О б е з у д а р н о г о  
в х о д а ,  а б у д е т  с о о т в е т с т в о в а т ь  м е н ь ш е м у  р а с х о д у  
Объясняется это быстрым возрастанием потерь на трение с увеличе­
нием подачи, в то время как потери на удар меняются весьма незна­
чительно вблизи области безударного входа. Так как потери через 
зазор, потери на трение колеса о воду и потери в подшипниках почти 
не зависят от величины подачи, то наивысшие значения полного к. п. д. т| 
будут, очевидно, лежать при расходах больших, чем расход, соот­
ветствующий наивысшему г\ь; мо­
жет даже случиться, что рас­
ход, соответствующий наивыс­
шему полному к. п. д., будет 
больше величины расхода, соот­
ветствующего безударному входу. 
Из всех этих рассуждений сле­
дует, что наивысший к. п. д. не 
обязательно должен иметь место 
при режиме безударного входа.
Если провести такие же рас­
суждения относительно характе­
ристик н а с о с а  с н а п р а в л я ­
ющи м  к о л ь ц о м  (фиг. 130), 
то можно заметить, что точка 
касания У будет лежать дальше вправо и обычно за точкой О  безу­
дарного входа. Это надо отнести за счет значительного уменьшения 
потерь в направляющем кольце при увеличении расхода. В насосе 
с направляющим кольцом расход, соответствующий наивыгоднейшему 
к. п. д., точно так же всегда больше, чем при насосе с направляющим 
аппаратом, даже если в обоих случаях будет применено одно и то же 
колесо (фиг. 139).
Отношение расхода, соответствующего наивыгоднейшему к. п. д., 
к расходу, соответствующему безударному входу (определенного по 
указанию § 31а), зависит также от очертаний начального участка 
лопатки колеса, так как кроме угла входа ,8] имеет значение также 
входное сечение АС (фиг. 62). Колеса с постоянной шириной Ь и 
с растущим к периферии наклоном лопаток дают поэтому большую 
величину отношения, чем те, при которых ширина колеса Ь и угол 
наклона лопатки [3 уменьшаются к периферии. Например, входной 
участок лопатки, очерченный по эвольвенте, при всех прочих равных 
условиях дает при наивыгоднейшем к. п. д. меньшие расходы1, чем 
очерченный по логарифмической спирали или чем лопатки с увеличи­
вающимся к периферии углом р.
2 2 0  О. Зависимость между расходом
Фиг. 137. Определение гидравлического 
к. п. д. Расход наибольшего гидра­
влического к. п. д. меньше, чем расход @ 
при безударном входе.
1 См. также М. Уепбо,  Ехрептеп1а1 Кезеагсйез оп ТигЫпе Ритрз. Кер. 
УокоЬата, Тес1т о 1, Со11е§е, июнь 1930, № 1 ; далее см. диссертационную работу 
ЗсЬгобег’а.
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63. МОЩНОСТЬ НА ВАЛУ
Мощность на валу определяется как сумма секундной работы ло­
паток (включающей в себя гидравлические потери и потери
в зазоре), потерь на трение дисков о воду и в подшипниках, а также 
потерь из-за обмена импульсами на окруж­
ности выхода из колеса (см. § 56).
Характеру изменения величины На х 
на диаграмме (С}х-Нх) соответствует пара­
бола, проходящая через начало координат 
(так как линия, изображающая На х, пред­
ставляет собой прямую). При рз =  90 , 
т. е. для р а д и а л ь н ы х  л о п а т о к ,  для 
которых На х  =  сопз!, линия ста­
новится п р я м о й  В (фиг. 138). При 
л о п а т к а х ,  з а г н у т ы х  н а з а д ,  эта 
линия располагается ниже прямой В  и, 
достигнув максимума, снова нисходит до 
нуля. При лопатках, загнутых вперед, 
она лежит над прямой В  и непрерывно
повышается. Обе параболы касаются 
прямой В  в точке О.
Фиг. 138. Влияние угла ло­
патки р2 на потребление мощ­
ности. Кривая А—.мощность 
<?* V х для р2 <  90°; кри­
вая В — то же для угла р2 =  
=  90°; кривая С—то же для
Р2>90°-
Фиг. 139. Напорные характеристики, кривые к. п. д. и мощности опытного 
насоса Герберта при числе оборотов 1 200 в минуту.
Кривая I  — рабочее колесо и направляющий аппарат нормальный; кривая I I  — рабочее колесо 
нормально, ширина направляющего аппарата а сужена; кривая I I I  — рабочее колесо нормаль­
но, направляющее кольцо; кривая IV —три канала рабочего колеса закрыты с обеих сторон 
(фиг. 152 а), направляющий аппарат нормааен; кривая V —три канала рабочего колеса закрыты 
с обеих сторон, направляющее кольцо; кривая VI — три канала рабочего колеса закрыты лишь 
со стороны входа (фиг. 152Ь), натравляющий аппарат нормален.
1 На диаграмме линии Н ^ х пеоесекаются в одной точке на оси ординат, 
что обязательно должно иметь место лишь для линий Н1исах.
222 С. Зависимость между расходом
Постоянное у в е л и ч е н и е  р а б о т ы  п р и  л о п а т к а х ,  з а г н у т ы х  
в п е р е д ,  п р и в о д и т  к о п а с н о с т и  п е р е г р у з к и  м о т о р а  
в с л у ч а е  з н а ч и т е л ь н о г о  у в е л и ч е н и я  п о д а ч и .  Это является 
еще одним обстоятельством, говорящим против применения такого вида 
лопаток (см. § 26, конец § 37 и сноску 1 на стр. 224).
м или л. с
Фиг. 140. Напорные характеристики и кривые мощ­
ности насоса с лопатками, загнутыми вперед при раз­
личных числах оборотов.
Фиг. 141. Определение Ых и т]ж при постоянном 
числе обороте т.
На фиг. 139 приведены полученные Гербертом1 кривые мощности, 
кривые напора и кривые к. п. д. для различных вариантов рабочего и 
направляющего колес. На фиг. 140 приведены кривые мощности (I)  и 
напора Нх для насоса с загнутыми вперед лопатками при различных 
числах оборотов2. Из-за потерь на трение колеса и в подшипниках и
1 См. сноску 1, стр. 178.
2 Заимств: зано у В 1 е 1, Б1е \\6гкипдзуе1зе бег Кге1зе1ршпреп ипб УепИ 
1а!огел, ЛШ. РогзсЬ§.-АгЬ., тетр. 42, фиг. 18.
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особенно из-за потерь на обмен импульсами, а также потому, что по­
тери через зазор уже не включены в- расходы, откладываемые по 
оси абсцисс, кривые мощности выходят не из начала координат, а из 
точек, соответствующих мощности холостого хода (нулевой мощности),, 
равной примерно х/3 мощности при нормальной нагрузке. Так как 
потери на трение почти не зависят от расхода, а потери в зазоре, 
по крайней мере, при лопатках, загнутых назад, изменяются в зави­
симости от расхода лишь незначительно, то понятно, что характер 
кривых, полученных при испытаниях, весьма сходен с характером, 
кривых, приведенных на фиг. 138.
64. КРАТКОЕ ОПРЕДЕЛЕНИЕ1 КРИВЫХ НАПОРА, МОЩНОСТИ 
И ПОСТОЯННОГО К. П. Д.
После того как насос спроектирован, обычно представляется необходи­
мым определить данные о его работе (фиг. 136) при всех возможных рабочих 
режимах. Для этого сначала строят характеристическую кривую напоров,, 
как то указано в § 57с или 576. Если располагают данными опытов с насосами 
подобного типа, то весьма целесообразно сравнить полученную характеристику 
с опытами и внести в нее соответствующие коррективы. Если речь идет о на­
сосе со спиральным кожухом, то подобное сравнение особенно ценно, так 
как чисто теоретическое построение напорной кривой для данного вида 
насосов в настоящее время невозможно.
Имея так или иначе полученную кривую напоров и исходя из следующих 
величин: ,
1) из отношения напора при холостом ходе к напору при нормальной
ннагрузке ~  = а, 2) из отношения максимального напора кнапору при нормальной:
ннагрузке ^ ах =  [3, можно легко определить постоянные къ к2 и къуравнения (23):, 
Н, =  +  2к,п(1:с -  къС)\. (23
Путем элементарных преоэразовании получим:
, Н
=
ко =  т ф - а ) НЛ 0
к3 =  (Р — “)
Н
О12 »
где
+ / 1
В — 1
(37)
(33)
Обычно величиной к. п. д. у]шах, соответствующей расходу С) и напору Н  
при нормальной нагрузке, можно задаться, и тогда на основании приве­
денных ниже рассуждений можно построить как кривую мощности, так и кривую 
к. п. д. Точка Е нормальной мощности на валу N  (фиг. 141) определяется, 
уравнением
М==^ Г —  (39>
Точно так же определяется касательная в точке Е, т. е. ее угол наклона,, 
так как (вследствие того что значение т) вблизи точки Е постоянно)
, , 75 1)ХР е = ----------Е
ь О х  Ф 75 '^тах
(40>
1 См. Р П е 1бегег ,  2. ТпгЫпеп и. Ришреп, март 1930, стр. 52 и след
2 2 4 О. Зависимость между расходом
При этом 8 представляет собой угол наклона касательной к кривой Нх в точке Ъ. 
При определении о по чертежу надо принимать во внимание масштабы 
по осям абсцисс и рдинат, т. е. именно полученное значение должно быть 
умножено перед подстановкой в уравнение (40) на отношение обоих масшта­
бов. Так как это представляет известное неудобство, то из уравнения (23) 
предпочтительнее непосредственно получить .
сШ~
®-0х Ох=Я
=  2 (й3<2 — к2п), (41)
т. е. использовать непосредственно для определения величины о значения 
к2 й к3, полученные из уравнений (37) и (38). Точно так же при перенесении 
полученного из уравнения (40) значения 8 на чертеж необходимо прини­
мать во внимание масштабы Ох и Ых. Если 1 см ординат равняется а лоша­
диных сил и 1 см абсцисс равняется Ь м^/сек, то надо взять величину ( —  е.
После того как касательная к кривой мощности построена1, эта последняя 
легко определяется, так как в рабочей области она весьма близка к прямой. 
Особенно легко прозести построение, если будет дана еще одна точка, именно 
если для холостого хода известен процент от потребляемой мощности, который 
при радиальных лопатках равен 30—35% нормальной мощности. Во многих 
случаях касательная может быть принята за самую кривую мощности.
После определения кривой мощности можно построить кривую к. п. д. 
ло уравнению
% 75 АТ* К }
Однако это равенство применимо лишь только для числа оборотов п. 
Для меньших чисел оборотов при тех же условиях удара при входе (по фиг. 136) 
ж. п. д. % будет уменьшаться, а для больших чисел оборотов — увели­
чиваться вплоть до достижения области кавитации. Но экспериментальных 
материалов, необходимых для установления этой зависимости, для центробеж­
ных насосов пока не имеется. Ввиду этого пока приходится пользоваться 
правилом пересчета на натуру результатов испытаний моделей для водяных 
турбин. По Муди2 имеем
Д = 1 - ( 1 - - '] , ) ( § - Ц,Н (43)
где индекс V относится к опытной модели. Так как в нашем случае 0„ =  О и
Н„ (  я ,  \ 2поскольку -~- = [ ~ )  > т0 для одного и т о г о  же  н а с о с а  к. п. д. ^  при 
.любом новом числе оборотов щ будет равен
„ = , 1 - 0 - , ) ( - ! . ) ■
1 Надо заметить, что согласно уравнению (40) е =  0, т. е. расход мощности 
при дальнейшем увеличении подачи снова падает, если Н — (Нд5 =  0 или^  _ 
1§8 =  —рр откуда следует (фиг. 141): подкасательная ОР =  абсциссе 0  =  0 0 ,
т. е. треугольник В О Р  является равнобедренным.
Расход мощности уменьшается или увеличивается в зависимости от того, 
что О Р  ^  0 .  Если известна точка максимального к. п. д. В  характеристики 
напоров, то можно судить о характере кривой мощности. Так как для лопаток, 
загнутых вперед, мощность растет при увеличении расхода, отсюда можно 
сделать вывод, что для таких колес точка максимума к. п. д. лежит вблизи 
наивысшей точки кривой напоров.
2 НИ.Не, изд. 25 (немецкое), т. 2, стр. 601; см. также § 82.
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Если это уравнение счесть пригодным для любой параболы равного со­
стояния удара, а не только для безударного входа, то его можно переписать 
в следующем виде:
1
10нс : ОтОис
(44)
где индекс х указывает нам на то, к какой из этих парабол напоров относятся 
данные.
Если для построения кривых равных к. п. д. принять определенное зна­
чение величины -1\Ыг то при помощи этого уравнения для каждого значения 
-г\х можно получить кривую % О Ж  (фиг. 141), т. е. для каждого значения Ох
0\х „можно получить отношение
Ох
следовательно, и расход при ко­
тором на соответствующей параболе 
имеет место заданное значение 
Уравнение (44) дает
(45)
Парабола, соответствующая оди­
наковому состоянию удара, проходит 
на той же ординате через точку О 
кривой напоров для/г=сопз1(фиг.142).
Искомая точка X  кривой т]1я. =  сопз! 
находится на параболе 0 0  как ее 
пересечение с ординатой, соответ­
ствующей абсциссе <3ух. Кривую 
можно получить, и не вычерчивая 
параболы, для чего подставляем 
—  __/-П \2 # -
I X  =  ' Повторяя аналогич­
ные построения для определенного 
числа значений можно построить 
кривую =  сопзГ
Благодаря наличию 5-й степени 
в уравнении (45) значение % должно 
определяться весьма точно, поэтому целесообразно эту величину подсчитывать 
по уравнению (42). Меняя значения -г]1г, с определенными интервалами, можно 
получить соответствующие им кривые равных к. п. д., которые в верхней 
части не замыкаются, так как в уравнении (43), положенном в основу рассу­
ждения, влчяние кавитации не учтено и не может быть учтено на основе со­
временных знаний.
Фиг. 112. Определение линии постоян­
ного %.
65. ДРУГИЕ СПОСОБЫ ПОСТРОЕНИЯ ХАРАКТЕРИСТИКИ
а) Построение характеристических кривых напора по дугам 
окружностей. Построение диаграмм От-Нх можно упростить, если исполь­
зовать то, что характеристики эти являются параболами, а эти пара­
болы превращаются в эллипсы с осью Ог как, главной осью, если по 
оси ординат откладывать величины ] / / /„  вместо Их. При Еыборе соот­
ветствующего масштаба ординат, все эти эллипсы превращаются 
в окружности с центром на оси Ог. Преимущество этого метода изо­
бражений заключается еще и в том, что параболы, соответствующие 
одинаковым условиям удара, превращаются в прямые линии, проходя­
щие через начало координат О (фиг. 143), причем „соответственные" 
точки (А, А у) делят их теперь прямо пропорционально числам оборо-
15 Зак. 4077. — Центробежные и пропеллерные насосы.
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тов. Далее возникает лишь вопрос, каким образом построить эти 
окружности, т. е. как определить абсциссу ^ а.,и центра М  и радиуса
если известны (3, Н, п, а.
0*1 опРе 
ния (23) при
#0 и В =  - / /  1 Я
(Зжт определяется как абсцисса точки Д (фиг. 143) из уравне- 
йН'
:0:
С ,
или !по уравнению (37)
Далее
^хт Ят
(46)
(46а)
^  ^шах @хт'
<Зтах определяется уравнением (23) при Нх =  0. Полученное значение 
вместе с уравнением (46) дает
п ___п 1 %
/ ^ 1 /  А;з 1 У ъ  —  а + 1 / р  — 1
(47)
Масштаб ординат выбирается таким образом, чтобы
Проверкой является то, что для : абсциссы, равной нулю и равной <3, 
ординаты должны быть соответственно равны У  Н0 =  У  а Н и У  И . 
, Так как из уравнения (23) имеем
=  » У  +  = К - У к г ,
то при величине масштабов для 
абсцисс и ординат, равной единице, 
кривые будут эллипсами с отноше­
нием осей, равным У  к§.
Кривые напоров (напорные хара­
ктеристики) теперь, понятно, уже не 
Ф и г. 143. Построение напорной конгруентны. Характеристической по- 
характеристики в виде окружности, верхностыо является круговой конус
с вершиной в начале координат. Для 
любого нового числа оборотов л, можно получить напорную характе-
II
ристику (фиг. 143), определяя ОАг — О А .
Полученное упрощение особо ярко обнаруживается при определении 
(по указаниям предыдущего раздела) линий равных к. п. д., так как 
параболы, соответствующие одинаковым условиям удара, становятся 
прямыми линиями. Кривые уу  и Мх выгодно строить, как и прежде» 
в обычном масштабе.
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Ь) Построение характеристических кривых в логарифмических 
координатах. Если вместо действительных величин нанести на диаграмму 
их логарифмых, то нулевые значения уходят в бесконечность. Это не 
является недостатком, так как эти значения не представляют интереса. 
Параболы, соответствующие одинаковым условиям удара, становятся 
при этом параллельными прямыми с наклоном 1 :2, и не только харак­
теристики напора, но и к р и в ы е  м о щ н о с т и  и к. п. д. м о ж н о  
с ч и т а т ь  к о н г р у е н т н ы м и ,  если только пренебречь незначитель­
ными изменениями значения к. п. д. вдоль параболы, соответствующей 
одинаковым условиям удара при входе. При этом направление смещения 
напорных характеристик параллельно прямым линиям, соответствующим 
одинаковым условиям удара, тогда как кривые мощности [по уравнениям 
(32) и (33а)] сдвигаются в направлении прямой, имеющей наклон 1 :3  
к оси С}х, а кривые к. п. д. сдвигаются параллельно ей. Конгруент-
ность идет здесь дальше, чем при обычном изображении характеристик, 
так как точки, соответствующие одинаковым условиям удара, при сме­
щении сохраняют свое положение на кривых.
66. ОПРЕДЕЛЕНИЕ РАБОЧЕЙ ТОЧКИ ИА ХАРАКТЕРИСТИКЕ
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Весь напор, развиваемый насосом, расходуется на преодоление со­
противлений водопроводящей сети, состоящих, как уже то указывалось 
в § 20, из двух частей, во-первых, из части статической, т. е. разности 
высот всасывания и нагнетания, и, во-вто­
рых, из части динамической и суммы сопро­
тивлений трубопровода, пропорциональных 
квадрату расхода. Поэтому сопротивление 
системы будет меняться в диаграмме (<3ХНХ)  
по кривой ОВ параболического типа (фиг.
144). Кривая эта, так называемая х а р а к т е ­
р и с т и к а  в о д о п р о в о д н о й  с е т и ,  мо­
жет быть определена при помощи методов, 
приведенных в § 20. Очевидно, что насос 
будет работать при режиме, соответствую­
щем точке пересечения В  характеристик сети 
и характеристики насоса, соответствующей
данному числу оборотов. Это позволяет определять действительный 
напор, развиваемый насосом. Всегда следует иметь в виду возможность 
такой работы насоса, когда указанная рабочая точка В  не совпадает 
с точкой безударного входа. Такого совпадения можно, однако, добиться, 
если определить точку пересечения ‘параболы безударного входа с ха­
рактеристикой трубопровода и, приняв эту точку за рабочую, заставить 
насос работать при этом числе оборотов, которому указанная точка 
соответствует.
Определение рабочей точки особенно существенно тогда, когда на 
одну и ту же сеть работает ряд насосов. Так как в характеристической 
кривой насоса абсциссы дают величины подачи о д н о г о  насоса, то при 
нанесении на диаграмму, на которой нанесена характеристика одного
Фиг. 144. Определение ра­
бочей точки.
1 Что может быть легко выполнено на бланке с логарифмической сеткой 
или помощью счетной линейки.
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из нескольких совместно работающих насосов, характеристики водо­
провода всегда следует либо соответственно уменьшить ее абсциссы, 
либо увеличить ординаты, что будет, очевидно, учитывать то обстоя­
тельство, что работает не один насос, а несколько. Если эти насосы
совершенно одинаковы, то абсциссы харак­
теристики водопроводной сети, поскольку 
ординаты остаются неизменными, уменьша­
ются пропорционально числу насосов.
На фиг. 145 изображены полученные вы­
шеуказанным путем характеристики водопро­
водной сети при работе одного, двух и трех 
насосов (отмечены соответственно /, II я III).
Таким образом с увеличением числа на­
сосов величина подачи отдельного насоса 
сдвигается из рабочей точки Вх в точку В.,
1
___ ^
/ В
/  У ^
1 т V
1 ! \
! 1 • \
и — а, _ ---- ^ -1 1 О
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Фиг. 145. Уменьшение пода­
чи насоса при увеличении 
числа находящихся в рабо­
т е  машин.
или В3, так, например, величина подачи
падает с (31 до (23 при параллельной работе 
трех насосов. Иначе говоря, при п насосах 
к при постоянном числе оборотов мы увели­
чиваем расход в количество раз, значительно 
меньшее п. Кроме того, безударный вход будет возможным лишь при 
о д н о м  эксплоатационном режиме. Очевидно, что, с одной стороны, 
рабочая точка сдвигается тем сильнее, чем более плоской будет харак­
теристика насоса и, с другой стороны, чем большей будет динамическая 
часть в соответствующем сопротивлении сети Ч
Для параллельной работы одинаковых насосов следует предпочесть 
насосы с круто падающими характеристиками, так как при этом неиз­
бежно имеющиеся незначительные раз­
личия в характеристиках не вызовут 
недопустимо неравномерного распреде­
ления нагрузок между насосами2.
Таким образом при параллельной 
работе нескольких насосов в условиях 
колеблющейся нагрузки следует по ме­
ре возможности увеличивать диаметры 
трубопроводов и пользоваться насосами 
с круто падающими характеристиками.
Очевидно, что эти же соображе­
ния имеют место при параллельной 
работе турбонасосов с поршневыми насосами. Так как при этом вели­
чина подачи 0>ю поршневого насоса не будет зависеть от величины 
противодавления, то для получения рабочей точки В  приходится харак­
теристику сети сдвигать (фиг. 145а) на величину (Ц,.0 в сторону отри-
Фиг. 145 а. Совместная работа цен­
тробежного насоса и поршневого.
1 Указанные соображения годятся только тогда, когда общими являются
и всасывающие трубопроводы. Если каждый насос имеет свой всасывающий тру­
бопровод, то сопротивление при г насосах растет не в г- раз, а в г- На„„
где Нт и Наи, — сопротивления всасывающего и напорного трубопроводов 
при работе одним насосом. Эта область имеет значение при насосах с относи­
тельно длинным всасывающим трубопроводом и обусловливает менее значи­
тельное уменьшение подачи.
2 См. МйПег,  Ет§1егз ро1у!ес1т. 1., т. 346, тетр. 2.
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нательных О,.. При остановке поршневого насоса и в этом случае будет 
иметь место значительное повышение величины подачи турбонасоса1 
от <3 до <2'.
При внезапном выключении мотора (перерыв в подаче тока) насос 
под влиянием давления в сети может начать работать как турбина и 
завертеться в обратную сторону, причем обороты его могут достигнуть 
величин, лежащих выше нормальных и даже опасных для мотора2.
67. ОБЛАСТЬ НЕУСТОЙЧИВОЙ РАБОТЫ НАСОСОВ
Так как характеристика насоса имеет максимум, то очевидно, что 
в известных границах каждой высоте напора Н2 соответствуют две точки 
возможной величины подачи (32 
и 0 '2 (фиг. 146).
Участок кривой АС между 
точкой максимума А и осью орди­
нат соответствует при известных 
условиях неустойчивому режиму 
работы насосов, в то время как 
для рабочих точек, лежащих с пра­
вой стороны от точки А, все ре­
жимы устойчивы. Проще всего 
это может быть показано на при­
мере насоса, работающего против 
чисто статического противода­
вления, т. е. с коротким трубо­
проводом большого диаметра, как 
показано на фиг. 146 3. На ней слева изображена характеристика насоса, 
представленного в правой части фигуры. Этот насос должен подавать 
воду в резервуар 7?, откуда вода поступает к потребителю Т. Характе­
ристическая кривая начерчена в одном и том же масштабе (по оси 
ординат), что и правая часть чертежа (схема насоса), причем ось абсцисс <2 
проведена через уровень воды в всасывающем бассейне. Это дает нам то, 
что для каждой высоты воды в резервуаре соответствующая ей на 
диаграмме рабочая точка может быть получена путем проведения через 
поверхность воды прямой, параллельной оси абсцисс, до пересечения 
с характеристикой насоса.
Пусть в начале подачи насос был залит до высоты Нг  При этом 
он начнет работать в точке 1, постепенно заполняя трубопровод и ре­
зервуар до высоты Н2, начиная с которой, вода может начать поступать 
к потребителю. В течение этого времени рабочая точка сместилась из 
точки 1 в точку 2, а подача уменьшилась от до <Э2. Если эта по­
следняя подача в точности равна потреблению, то у нас установится 
устойчивый режим работы. Если же эта подача больше потребления,
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1 Другие случаи включения насосов разобрал Е. Т е Н а т е п И  в МШ. <1. 
Ьег§- и. ЬиДептапп. АЫ ап бег к°1. ипд. НосЬзс1ш1е 1йг Вег§- и. РогзРуезеп г и 
5оргоп, Вб. 1930, или в немецком оттиске ВеШеЪзуегЬаНшззе бег аи! КоЬг1е1- 
1ип§ §езсЬаИе!еп Кге]'зе1ритреп т  Вег§\уегкз\уаззег11а11ип§еп.
3 Е п я е 1, 01е КйсЫаиЙгеЬгаЫеп бег Кге13е1ригареп. Диссертация, Вгаип- 
зсЬ\уе1'§ 1931.
3 См. Вго\уп Воуеп МШ,, апрель 1919 до июня 1970.
Фиг. 146. Неустойчивая работаПтасоса 
между точками А и С характеристики 
при постоянном напоре.
т. е. насос подает больше воды, чем расходуется, то уровень воды 
в резервуаре повышается и рабочая точка продолжает смещаться до 
наивысшей точки кривой А. При этом все время происходит уменьше­
ние подачи, т. е. подача насоса, гак сказать, приближается к потребле- 
’нию. Если же потребление воды меньше (2а, то высота уровня воды 
в сборнике 7? должна была бы продолжать расти, что, однако, более 
невозможно, так как точка А  соответствует наивысшему напору, который 
может развивать насос при данном числе оборотов. При этом наступает 
нарушение равновесия системы, насос, так сказать, начинает „ б у к с о ­
в а т ь"  (пумпаж), и подача вообще прекра­
щается. При этом высота напора падает до И г 
так что насос не может удержать на­
ходящийся над ним столб, воды, и последняя 
начинает течь через насос в обратном на­
правлении. Таким образом та часть воды, 
которая не может вытечь через Т  к потре­
бителю, уйдет обратно через насос к ниж­
нему уровню, и только когда уровень воды 
в напорной линии упадет до высоты НА, 
насос снова начнет подавать воду. В первый 
момент этому новому режиму, будет соот­
ветствовать та же точка С характеристики 
насоса, однако немедленно после начала 
подачи режим скачкообразно перейдет 
к рабочей точке 5. После этого снова начинается повышение уровня 
воды в трубопроводе и резервуаре. Если и последующий расход воды 
через Т  будет меньше чем ($а, весь описанный процесс должен будет 
через некоторое время повториться сначала.
При характеристике сети, параллельной оси С?х (т. е. при постоянной 
высоте подачи Я), насос не сможет, следовательно, работать в области АС, 
так как работа в ней будет иметь неустойчивый характер. Когда 
характеристика сети имеет вид параболы, что обычно имеет место в связи 
с наличием гидравлических сопротивлений, условия работы насоса более 
благоприятны. Как показано на фиг. 147, в этом случае две точки 
• пересечения характеристики насоса с характеристикой сети, соответст­
вующие двум различным расходам, могут существовать только на срав­
нительно коротком <участке кривой СЕ. Повторяя предыдущее рассуж­
дение для этого случая и вводя в него дополнительно высоты напора, 
теряемые на трение в трубопроводе, мы должны теперь поверх каждой 
соответствующей горизонтальной прямой, проходящей через поверхность 
воды в резервуаре и пересекающей ось ординат, наложить параболу 
динамической части напора (трения) так, чтобы она выходила из точки 
пересечения горизонтали с осью Нх. Очевидно, что с повышением уровня 
воды рабочая точка будет сдвигаться по характеристике насоса до тех 
пор, пока характеристика трубопровода не коснется характеристики 
насоса, что произойдет в точке В. Если при этом величина подачи все 
же будет оказываться слишком высокой, мы снова будем иметь дело 
с перебоями в работе насоса и с обратным течением (пумпаж). Последнее, 
однако, проявляется слабее, чем в разобранном ранее случае, так как 
при изменении направления течения потеря напора на трение меняет 
знак и для получения возвратного движения имеется в запасе меньший
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Фиг. 147. Укорочение не­
устойчивого участка СВ ха­
рактеристики насоса при 
криволинейной характери­
стике трубопровода.
избыток давления. В основном же процесс остается прежним. Именно 
по опорожнении режим насоса определится точкой С, далее он снова 
скачком перейдет в точку Е, дойдет затем до точки В (пумпаж), и 
опять все повторится. Приведенные выше рассуждения все же показы­
вают, что неустойчивые явления ослабляются наличием сопротивления, 
О т с ю д а  с л е д у е т ,  ч т о  д р о с с е л и р о в а н и е  на  н а п о р н о й  
с т о р о н е  у м е н ь ш а е т  п у м п а ж  или с о в с е м  е г о  у н и ч т о ж а е т .
То, что на ветви кривой СВ невозможна устойчивая работа, также 
показывает и следующее рассуждение: если подача насоса регулируется 
числом оборотов, то при увеличении по­
следнего напорная характеристика подни­
мается от СВ до С'В' (фиг. 147а), а при 
уменьшении числа оборотов—-опускается 
до С"В". Регулировка может происходить 
только таким образом, что уменьшение 
подачи происходит за счет уменьшения 
числа оборотов. Если же насос работает 
на ветви СВ, например, в точке О, то 
при увеличении числа оборотов подача 
уменьшается от <3Й до ф /  и при даль­
нейшем увеличении числа оборотов ста­
новится даже равной нулю. Обратно, при 
уменьшении числа оборотов имеет место 
увеличение подачи до <3,". При дальней­
шем уменьшении (числа оборотов) характеристики касаются друг друга, 
и далее насос выпадает из работы, переходя на режим пумпажа'.
Если мы опять вернемся к случаю постоянного числа оборотов, то 
здесь явление неустойчивости не будет иметь места тогда, когда д а ­
в л е н и е  х о л о с т о г о  х о д а  н а с о с а  б о л ь ш е ,  ч е м с т а т и ч е ­
с к и й  н а п о р  [уравнение (63а) § 20]. Это должно всегда иметь место 
также и для того, чтобы насос при пуске мог начать подачу. Такие со­
отношения особенно существенны при испытании насосов на станде, 
так как в этом случае обычно весь напор получается за счет регули­
рования задвижкой, т. е. статическая часть его равна нулю или очень 
мала. При этом необходимо, чтобы трубопроводы были жесткими и не 
имели эластичных частей в виде воздушных колпаков и т. п. Если же 
дроссель находится не непосредственно у насоса и присоединенный 
к насосу трубопровод имеет определенную эластичность, то при коле­
баниях давления эти эластичные части будут служить аккумулятором 
энергии, подобным резервуару В  (фиг. 146). Если потребный напор 
очень велик, то эти колебания, продолжительность которых будет опре­
деляться емкостью эластичной части и типом насоса, могут стать на­
столько сильными, что нормальная работа насоса станет невозможной. 
Подобное положение имеет место обычно всегда при питании котлов, 
так как в этом случае питательный водопровод обычно имеет большое 
число колен или других деформирующихся элементов (работающих на
1 По данным МазсЫпепЪаи А. О. Ва1ске, РгапкепШа1 в случае привода от 
паровой турбины на регулятор устанавливается особый ограничитель с тем, 
чтобы достижение весьма малых подач осуществлялось не за счет дальнейшего 
уменьшения расхода пара (т. е. не за счет снижения числа оборотов), а за 
счет дросселирования.
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Фиг. 147.а. Диаграмма регули­
рования в неустойчивой обла­
сти путем изменения числа 
оборотов.
компенсировании тепловых деформаций или являющихся водоподогре- 
вателем). Таким образом ц е н тр  об еж ны е н а с о с ы  для  пит а ния !  
к о т л о в  д о л ж н ы  о б л а д а т ь  х а р а к т е р и с т и к а м и ,  не и м е ю ­
щи м и  н е у с т о й ч и в ы х  о б л а с т е й ,  в то время как для насосов 
с жесткими трубопроводами без воздушных колпаков, как то обычно 
и делается для перекачки воды обыкновенной температуры, устойчивая 
характеристика не представляет никаких преимуществ, поскольку напор 
холостого хода насоса всегда больше Нетат. Для параллельной же работы 
нескольких одинаковых и одинаково нагруженных насосов имеет боль­
шое значение чувствительность к сравнительно незначительным откло­
нениям характеристики от устойчивой формы1.
Неустойчивость в работе насоса можно устранить во всех случаях, 
если из напорного трубопровода (по достижении определенного мини­
мального расхода) выпускать во всасывающий (через специальный 
вентиль) столько воды2, сколько надо, чтобы не перейти наивысшей 
точки характеристики. Этот перепуск части воды обычно выполняют 
таким образом, чтобы обратный клапан во всасывающем или напорном 
трубопроводе при достижении положения, соответствующего наимень­
шему допускаемому расходу, передвигал золотник, управляющий дей­
ствием вышеупомянутого специального вентиля. Протекающая через 
этот вентиль вода используется для охлаждения насоса в тех случаях, 
когда в течение длительного периода времени из напорного трубопро­
вода не происходит никакого отбора воды.
68. РАЗЛИЧНЫЕ ФОРМЫ ХАРАКТЕРИСТИК НАПОРА
Характеристики имеют параболическую форму только при радиаль­
ных насосах с лопатками одинарной кривизны и числом их, мало отли­
чающимся от даваемого уравнением (28 Ь) § 31. При слишком малом 
числе лопаток, т. е. при плохом направлении воды в каналах, харак­
теристическая кривая падает, начиная от самой оси Нх, как указано 
на фиг. 148 3, тогда как при слишком большом числе лопаток характе­
ристика круто снижается по достижении определенного расхода. По­
следнее обстоятельство можно объяснить сильным влиянием сжатия 
потока при входе в колесо из-за конечной толщины лопаток, а воз­
можно также и слишком быстрым расширением канала между лопат­
ками. Одновременно с ненормальным очертанием характеристики имеет 
место также неустойчивость последней. В определенном диапазоне мо­
гут иметь место два значения Нх в зависимости от того, с какой сто­
роны подходить к данной точке. Этот скачкообразный характер кривой 
объясняется неустойчивым характером недостаточно хорошо направлен­
ного потока при слишком малом числе лопаток или при слишком бы­
стро расширяющихся каналахА О влиянии высоты всасывания будет 
указано в § 77. То, что эти ненормальные соотношения приводят к 
плохому к. п. д. и к сильному шуму, можно видеть из фиг. 148.
1 Мй Пе г ,  От§1егз ро1у!ес1ш. 1., т. 346, тетр. 2.
3 Этот метод особо употребителен при питании котлов, а также при турбо­
компрессорах.
3 Заимствована у 5сЬи1г ,  РогзсЪ.-АгЪ. Нд.-'Мез., тетр. 307, Та1е1 V.
1 См. К е 1 с Ь е 1 2. §ез. ТигЫпепшез., 1908, стр. 124. Подобные кривые приве­
дены в статьях К а 1 е а и, там же, 1911, стр. 139; В а гЬ е г а 1, там же, 1912, сгр. 257.
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68. Различные формы характеристик напора 233".
Даже при хорошо спроектированном насосе в зависимости от фор­
мы лопаток меняется и форма напорной кривой. Для конструктора, 
важно подобрать конструкцию так, чтобы удовлетворить тем или иным- 
требованиям практики. При изменяющейся высоте подачи и постоян-
Фиг. 148. Напорные Характеристики, кривые давления непосредственно за 
колесом (пунктир) и кривые к. п. д. (внизу) при ненормальном числе лопаток, 
указанном на таблице внизу направо. .
ном расходе желательна крутая характеристика. При изменяющемся 
расходе и постоянном напоре желательна более пологая характеристика. 
Кроме того, как то было указано в предыдущих разделах, в не­
которых случаях желательна устойчивая во всех точках характеристика.. 
В дальнейшем мы приведем условия, приводящие к определенным фор­
мам характеристик.
П о л о г и е  к р и в ы е  получаются согласно § 57 (1 при применении 
безлопаточного направляющего кольца. Подобным же образом влияет и 
увеличение расстояния между направляющим аппаратом и колесом.
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Дальнейшее можно выяснить из выражения для начального давле­
ния Н0 (т. е. при (Зг =  0 или, иначе, для точки пересечения характе­
ристики с осью Нх). Из уравнения (23) получаем, что при фг =  0
Н 0 =  кгп[2 . V
1
1 + Р Ш 1! (48)
Таким образом при одинаковом соотно­
шении диаметров начальное давление растет 
пропорционально квадрату щ независимо 
от выбранных углов лопаток. Таким путем 
имеется возможность получить начальное 
давление любой величины. При этом при пе­
реходе к рабочей точке кривая (фиг. 149) 
будет тем более круто падать, чем большим
и 2
будет Н0 по отношению к Н  или по
Фиг. 149. Влияние окружной 
скорости на форму напорной 
^характеристики. Крутая 
кривая соответствует соот-
11о
ношениям — = .  =  1,3, по- У2ё Н
логая кривая — отношению 
и,
: 0,9. Укорочение 
области СА.
V  2^Я
неустойчивой
отношению к Н. Так как при этом также 
имеет место приближение точки максимума 
давления к оси ординат, то  о д н о в р е ­
м е н н о  э т им д о с т и г а е т с я  и у м е н ь ­
ш е н и е  н е у с т о й ч и в о г о  у ч а с т к а  
к р и в о й .
Если использовать понятие о коэфициенте 
полноты V, упомянутое в сноске к концу 
§ 56 [уравнение (I)], то можно написать
и/ 1 Но 1 р 1
2 рН % 2 -?Ига  со 2%  1 — V]
(49)
Таким образом круто падающие или 
устойчивые характеристики дают большую 
величину коэфициента полноты V и больший коэфициент уменьшения 
мощности р.
По уравнению (48) если мы увеличим отношение — , то давление
А ,
холостого хода будет увеличиваться и одновременно укорачиваться не­
устойчивый участок характеристики. Это понятно, если принять во вни­
мание, что при этом уменьшается удар при входе в направляющий 
аппарат. Подобным же образом действуют поворотные направляющие 
лопатки. При этом необходимо, чтобы установка на безударный вход 
при любом расходе происходила автоматически, что, принимая во вни­
мание повышение стоимости и эксплоатационных неудобств, не имеет 
смысла осуществлять !. Уменьшение удара при входе в направляющий 
аппарат при неполной нагрузке может быть достигнуто за счет малых 
углов лопаток направляющего аппарата или узких входных отверстий 
в него. Все это влияет отрицательно на к. п. д. при нормальной на­
грузке.
1 В турбокомпрессорах это устройство применяется Вго\уп Воуеп и Со 
(Е с 1<-К е а г 1 о п, ТигЬодеЫазе ипб ТигЪокотргеззогеп, ВегНп 1929, стр. 231, 
имеется русский перевод).
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Для использования имеющихся возможностей в целях удлинения 
устойчивой ветви характеристики надо принять во внимание некоторые 
опытные данные, а именно: изгиб характеристик у оси Нх при очень 
широких колесах1 и при колесах с кромками лопаток 2 (как простых, 
так и двоякоизогнутых), находящимися непосредственно у входа в ко­
лесо, и наконец, полную устойчивость характеристики быстроходных 
насосов, описанных в § 84—96 и § 112. В общем для получения более 
длинной ветви устойчивой части характеристики имеются следующие 
возможности:
1, Больший коэфициент полноты V насоса или согласно уравнению (II)
Ь,§ 57 маленькие значения и т. е. сильно загнутые назад лопаткиРе
Й I  V
с суживающимся к периферии колесом.
2. Малое число лопаток г  (фиг. 148).
3. Направляющее кольцо или промежуточное пространство между' 
колесом и направляющим аппаратом.
4. Большое отношение —р в совокупности с
2
ветственно форме колеса по фиг. 154 а).
5. Удлинение лопаток (§ 33 и 84) в сторону 
стия.
большим (соот-
всасывающего отвер-
6. Уменьшение потерь при неполной нагрузке при помощи:
a) сужения и отклонения назад направляющих каналов;
b) закрытия некоторых каналов (фиг. 139 и 152 а и Ь).
7. При многоступенчатых насосах — включение за насосом или перед 
ним одной или нескольких ступеней с колесами высокой быстроход­
ности.
Дать какие-либо указания, пригодные для всех случаев, благодаря 
неясности процесса не представляется возможным. Предусмотрительный 
конструктор всегда будет применять некоторые из указанных способов. 
При этом надо отдавать предпочтение тем мерам, которые не ведут 
к ухудшению к. п. д. на расчетном режиме.
69. РЕГУЛИРОВАНИЕ 3
Методы приспособления подачи насоса к меняющейся потребности 
зависят в первую очередь от того, имеется ли возможность изменения 
числа оборотов или такой возможности не имеется.
I. Регулирование при постоянном числе оборотов
а) Дросселирование в напорном трубопроводе. Наиболее простым, 
но наименее совершенным способом регулирования подачи является 
перестановка задвижки в нагнетательном трубопроводе тогда, когда 
требуется уменьшить даваемый насосом расход. Связанные с этим 
потери энергии вызывают определенное ухудшение к. п. д. Так,
1 См. в особенности \У 1 е з ш а п п, 01е УепШа1огеп, изд. 2, ВегНп 1930, стр. 
144 и 191 (имеется русский перевод).
2 См. также диссертацию Крумнова.
3 РНе1с1егег,  бег §е§еп\уагй§е 51ап<1 без Кге1зе1ритрепЬаиз, 2. УБ!, 
т. 13 (1929), стр. 129.
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для некоторой точки В  (фиг. 150), лежащей на характеристике 
йодопроводной сети, необходимо уничтожить дросселем избыток (да­
вления ВС, вследствие чего к. п. д. Л  уменьшается в отношении 
^В  : ^С  п.о ]К . Кривая к. п. д. ГКО при этом проходит значительно ниже,
чем кривая к. п. д. для не- 
дросселированной работы. П о­
этому этот способ регулирова­
ния подачи применим только 
тогда, когда невозможно изме­
нение числа оборотов. Его при­
менение наиболее эффективно 
при пологих характеристиках 
напора.
При параллельной работе 
нескольких насосов на одну и 
ту же сеть целесообразно ре­
гулировать их подачу один за 
другим, если кривая мощности 
(как при лопатках, загнутых на­
зад) изгибается вниз. Фиг.150а 
Фиг. 150. Регулировка дросселированием. показывает процесс для двух
насосов. При одновремен­
ном регулировании подач обоих насо­
сов потребление мощности изображается 
кривой СВА, при регулировании же по­
дачи одного насоса — СО, причем
ОЕ =  —  (ОА -(- ЕС). Таким образом эко­
номия мощности при половинной нагрузке 
(подаче) выражается отрезком ВО, а 
в Случае полной остановки одного из на­
сосов она будет выражаться отрезком
ВО', причем ОО ' =  А А ' =  —  О А.
Ь) Дросселирование во всасываю­
щем трубопроводе. В этом случае 
вредное влияние дросселирования будет,, 
очевидно, таким же, как и при дроссе­
лировании в напорном трубопроводе. Кроме того, в этом случае 
величина разрежения перед рабочим колесом увеличивается на 
величину разрежения, создаваемого дросселем (задвижкой), причем 
для одной и той же области регулирование падения напсра должно 
быть тем большим, чем выше полный напор, развиваемый насосом. По­
этому при насосах среднего и высокого давления разрежение, вызывае­
мое дросселированием, достигает такой величины, что начинается выде­
ление паров и кавитация (§ 76). Этим будет вызываться дополнительное 
ухудшение к. п. д., сопровождаемое сильным износом материала К
1 В случае подачи турбомашиной газов соотношения становятся иными, 
так как появляющееся разрежение не вызывает указанных недостатков, и даже 
обратно, уменьшающийся при этом удельный вес вызывает уменьшение по­
терь на трение и потерь на удар при входе.
& 1 г|‘§
0 §
I )
0'
1К 1/ г-■Расход
Фиг. 150а. Регулировка дрос­
селированием группы из двух 
насосов: АВС— равномерное
распределение нагрузки на два 
насоса; А В С — регулирование 
насосов по очереди; А 'Ь ’ВС  — 
регулирование насосов по оче­
реди при остановке одного на­
соса при половинной нагрузке.
69. Регулирование 237
Так как все остальные потери будут такими же, как и при дрос­
селировании в напорном трубопроводе, то дросселирование во всасываю­
щем трубопроводе больше не применяется.
с) Поворотные направляющие лопатки. Существует мнение, что 
удар при входе в направляющий аппарат при неполной нагрузке можно 
уничтожить, если применить поворотные лопатки по образцу лопаток 
Финка С В действительности это не так. Если работа лопаток будет 
той же, что и при неподвиж­
ных направляющих лопатках, 
т. е. кривая НШх останется 
той же самой (фиг. 151), то 
напорная кривая повысится 
на величину выигранных в на­
правляющем аппарате потерь 
на удар (линия Ь) до кри­
вой ОАЕН, но выигрыш в на­
поре не сможет быть исполь­
зован, так как решающее зна­
чение имеет кривая Е й —ха­
рактеристика сети. Выигрыш 
напора должен быть уничто­
жен более усиленным дрос­
селированием, которое мо­
жет быть достигнуто как 
задвижкой, так и поворот­
ными лопатками. В послед­
нем случае лопатки уже не 
могут быть поставлены в по­
ложение безударного входа 
и тогда они играют ту же 
роль, что и дросселирующая 
заслонка в случае „а“ 2.
Только в том случае, если поворот направляющих, лопаток связан 
с изменением числа оборотов, имеется возможность поставить лопатки 
на безударный вход при любом расходе. Эго является самым выгод-
1 2. УЦI, 1924, № 45, 46, 52; 1925, стр. 1260, 452. Один из первых насосов 
•с направляющими лопатками, спроектированный Осб. Рейнольдсом в 1875 г., 
имел эти лопатки поворотными. В дальнейшем, однако, практика отказалась 
от их подвижности (2. §ез. ТигЫпетуез., 1912, стр. 391). В турбокомпрессорах 
в последнее время встречаются поворотные лопатки со стороны входа (Вго\уп 
Воуеп МЩ., 1920, стр. 66, 1922, стр. 123). Целью их применения является, глав­
ным образом, устранение пумпажа, так как наивысшая точка напорной кривой 
передвигается при этом ближе к оси ординат и тем самым укорачивается не­
устойчивая ветвь характеристики (стр. 234).
2 Если сохранять определенное положение направляющих лопаток, соот­
ветствующее безударному входу в направляющий аппарат при расходе 
($' =  0 ^  и потере на удар в направляющем аппарате при параболе 1ЛЛ{± 
(уравнение (18) §57], то по вычитании этих потерь получаются напорные характе­
ристики РАВ. Рабзчей точкой снова является точка ее пересечения В с харак­
теристикой трубопровода ОЕ. Отсюда видно, что расход ф" значительно больше, 
чем тот, который соответствует безударному входу в направляющий аппарат. 
Кривая напоров для последнего случая СЕН является огибающей всех напор­
ных кривых РАВ.
Фиг. 151. Регулирование поворотом напра­
вляющих лопаток при постоянном числе обо­
ротов. Теоретический напор принят не зави­
сящим от угла направляющих лопаток.
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ным, так как при этом соединяются преимущества безударного входа 
с преимуществами регулирования изменением числа оборотов.
В действительности выигрыш от наличия поворотных лопаток на­
блюдается и при отсутствии регулирования числа оборотов. Он имеет 
место, однако, в связи с описанным в § 56 (в связи с фиг. 125 а) 
уменьшением отдачи мощности рабочим колесом, и в особенности в 
связи с уменьшением потерь на обмен импульсами.
Практическое применение регулирования поворотными лопатками 
упирается в большую их эксплоатационную стоимость. В то время как 
в турбине Френсиса вода входит на лопатки с малой скоростью и
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Фиг. 152. Кривые мощности одного и того же колеса диа­
метром 415 мм при постоянстве характеристики трубопровода 
и следующих способах регулирования.
а — дросселирование задвижкой в напорном трубопроводе при нормаль­
ной ширине каналов направляющего аппарата (19,5 мм)\ Ь — дросселиро­
вание задвижкой в нагнетательном трубопроводе при направляющем коль­
це; с — поворот лопаток направляющего аппарата; й — перестановка 
задвижки в зазоре е (см. боковой чертеж).
равномерным ее распределением, что соответствует постоянной нагрузке 
лопаток, в насосе вход на лопатки сопряжен с большими скоростями и с 
пульсирующим потоком. Поэтому лопатки легко приходят в колебания, 
чему способствует неизбежная в сочленениях управляющего механизма 
„игра"; колебания же приводят к преждевременному износу подшипников 
и, следовательно, к неспокойной работе машины. Поэтому п о в о р о т н ы е  
л о п а т к и  и м е ю т  п р а к т и ч е с к о е  з н а ч е н и е  т о л ь к о  к а к  
б ы с т р о д е й с т в у ю щ и й  а п п а р а т  д л я  в ы к л ю ч е н и я  н а с о с а :  
применяются они, главным образом х, в насосах для питания гидравли­
ческих аккумуляторов (фиг. 265, 266).
й) Сужение выходного сечения колеса посредством задвижки 
в зазоре. Это простое регулирующее приспособление, как показывает 
фиг. 152, эквивалентно при малых нагрузках поворотным лопаткам, а при 
нулевом расходе уменьшает потребление мощности до минимума. Насос, 
данные испытания которого приведены на фиг. 152, при холостом ходе 
расходовал мощность (в процентах от мощности при полной нагрузке) в: 
38,5%  при неподвижных направляющих лопатках;
35,0%  при безлопаточном направляющем кольце;
24,2%  при закрытых поворотных направляющих лопатках;
19,8%  при закрытой задвижке в зазоре.
1 ЕзсЬег №узз МШ., 1928, тетр. 3, стр. 76; далее 1 е 11, 2иг Рга§е бег Ритр- 
зрекйегип^. 01зсЬ. АУаззег-ибйзсЬ., 1930, стр. 113 и следующие.
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Выгодность последнего способа надо приписать уменьшению потерь, 
на обмен импульсами (фиг. 125 а). При средних нагрузках он дает худ­
шие результаты, чем другие регулирующие приспособления К
е) Поворотные рабочие лопатки. Принципиально значительно 
большую пользу могло бы принести поворачивание рабочих лопаток, 
так как такое регулирование непосредственно может влиять на мощ­
ность, потребляемую рабочим колесом. Однако конструктивное выпол­
нение поворотных рабочих лопаток чрезвычайно сложно и заметно 
влияет на простоту конструкции и надежность работы насоса. Поэтому 
до последнего времени подобного рода конструкции не получили рас­
пространения, за исключением осевых насосов типа Каплана (см. § 96а)2.
1) Парциальный подвод воды на рабочее колесо. Несколько схо­
дится с только что рассмотренным методом регулирование подачи на­
соса путем перекрытия отдельных рабочих каналов, т. е. применением 
парциального подвода воды к рабочему колесу. На фиг. 152а ука­
зано подобное перекрытие рабочих каналов; соответствующая этому 
характеристика приведена на 
фиг. 139. Из характеристик 
IV , V  и VI видно, что при 
1 .и
Ф и г . 152а и 152Ь. Регулирование закрыва­
нием отдельных каналов.
полном закрытии —  всех ра-
и
бочих каналов сэкономлено 
20°/о мощности по сравне­
нию с регулированием при 
помощи поворотных лопа­
ток при условии сохранения
направляющих лопаток. Без направляющих лопаток выигрыш мощности был 
меньше. При перекрывании части рабочих каналов только с одной сто­
роны при входе (фиг. 1525) влияние перекрытия было ниже, так как 
очевидно, что в открытых рабочих каналах должен был возникнуть 
интенсивный обмен частицами жидкости с жидкостью, находящейся 
в зазоре между рабочим колесом и направляющим аппаратом; но и в; 
этом случае выигрыш мощности по сравнению с регулированием при 
помощи поворотных направляющих лопаток составил 9°/0. Очевидно, 
что регулировать мощность насоса находу таким образом невозможно. 
Поэтому этот способ следует применять в тех случаях, когда прихо­
дится приспособлять насос к длительному изменению потребной подачи.
§•) Введение небольших количеств воздуха во всасывающий 
трубопровод. При этом уменьшается величина подачи, с одной сто­
роны, на величину объема введенного воздуха, с другой, — потому 
что удельный вес смеси воды и воздуха, поступающей на рабочее ко­
лесо, меньше удельного веса самой воды, соответственно чему умень­
шается развиваемый напор. Последнее по своему действию схоже с 
действием уменьшения числа оборотов, в то время как первое расхо­
дует излишнюю мощность на работу сжатия. Ясно, что этот метод регули-
1 Дальнейшие указания о работе этих заслонок имеются в РогзсВ.-АгЪ 
1п§.-\Уе5., тетр. 321.
2 Конструкция фирмы Энке, в которой лопатки колеса переставляются 
в радиальном направлении, описана в 2. §ез. ТигЫпешуез., 1906, стр. 116. Воз­
можна также перестановка в осевом направлении, т. е. увеличение ширины 
колеса (см. В голуп Воуеп МШ., 1931, стр. 56 и 57).
рования является более экономичным, чем чистое дросселирование, по­
чему его и следует предпочесть последнему. При применении регули­
рования помощью добавления незначительных объемов воздуха во вса­
сывающий трубопровод следует быть чрезвычайно осторожным, так 
как оно легко приводит к обрыву водяного столба в трубопроводе. 
По имеющимся опытным данным 1 можно путем увеличения количества 
добавленного воздуха уменьшить величину подачи до 70°/0 от нор­
мальной, причем, однако, значительно ухудшается к. п. д.; превышение 
к. п. д. при этом методе по сравнению с регулированием при по­
мощи обычного дросселя настолько незначительно, что вряд ли можно 
считать его окупающим ухудшение эксплоатационных условий (обрыв 
столба воды во всасывающем трубопроводе и возможность выхода 
яасоса из строя). •
II. Регулирование изменением числа оборотов
Если число оборотов при изменении потребления воды может из­
меняться, как это имеет место в случае отдельного привода с мотором
•240 О. Зависимость между расходом
Фиг. 153. Определение зависимости числа оборотов от рас­
хода при регулировании числом оборотов для случая, когда 
форма характеристики трубопровода произвольна.
постоянного тока и шунтовой регулировкой или с паровой, турбиной, 
то насос всегда работает на наивыгоднейшем режиме, так как откло­
нения рабочей точки от параболы наилучшего к. п. д. (§ 61) весьма 
ограничены.
Для того чтобы составить себе понятие о работе насоса при раз­
личных числах оборотов, рекомендуется построить кривую (и, (^г), при 
этом надо исходить из характеристики водопроводящей сети.
1 2. У01, 1919, стр. 492; далее см. работу 5 1 е Ь г е с 1т 1., РогзсЬ.-АгЬ. 1п§,- 
"\Уез., тетр. 321.
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Для простейшего случая постоянного напора, а также для очень 
короткого и широкого трубопровода кривая (п, (}х), как это указано 
в § 58 (фиг. 132), представляет собой отрезок гиперболы.
При характеристике сети ВС обычного вида кривую (п, фг) можно 
построить лучше всего указанным ниже простым способом, причем 
предполагается, что характеристика насоса (напорная) для какого-либо 
одного числа оборотов известна (фиг. 153).
Мы исходим из выведенного в § 59 закона совместимости (конгру- 
ентности) характеристик Н-С,), для чего вычерчиваем известную нам 
характеристику на прозрачной бумаге. Если перемещать эту характе­
ристику параллельно самой себе таким образсщ, чтобы ( наивысшая 
точка А  (фиг. 153) остава­
лась на соответственной пара­
боле ОАМ, то расходы <51,(Э2,<38 
определятся как точки пересе­
чения СРС2,С3 нашей характе­
ристики с кривой ВС, а соот­
ветствующее число оборотов — 
как абсциссы а1Уа2,а5 точки А.
Масштаб же определяется на 
том основании, что число обо­
ротов в рабочей точке С в на­
чальном положении характери­
стики известно и соответствует 
отрезку а. Для других более 
низких положений характери­
стик опять будут иметься по 
две точки пересечения, напри­
мер, С, и С /. Таким образом 
искомая кривая (п, С)х) будет 
иметь поэтому, так же как и 
кривая на'ф иг. 132, горизон­
тальную касательную, точка 
касания которой также является 
критической точкой, так как 
при незначительном уменьше­
нии числа оборотов насос 
отказывает в подаче. Пологость 
кривой (п, С)х) указывает, что величина расхода возрастает много 
скорее против соответствующего ей увеличения числа оборотов. Эта 
чувствительность к изменению числа оборотов тем меньше, чем круче 
проходят характеристика напоров и характеристика сети.
Широкая применимость закона конгруентности характеристик по­
зволяет ожидать, что определенные таким образом кривые, соответствую­
щие некоторым оборотам, будут достаточно точны, особенно тогда, 
когда положенная в основу напорная характеристика определена из 
опыта и когда нет опасений возникновения кавитации.
Кроме того, можно построить и кривые к. п. д., если только сперва 
определить для этого кривую г\х (например, по данным § 64) для ка­
кого-либо одного числа оборотов «(линия /н а  фиг. 153а). Для любой 
рабочей точки В  можно определить соответствующий ей к. п. д. И< из
16 Зак. 4077. — Центробежные п пропеллерные насосы.
Фиг. 153а. Регулирование изменением чис­
ла оборотов. Кривая I — к. п. д. при по­
стоянном числе оборотов п (отнесено к ха­
рактеристике); кривая I I — к. п. д. при ре­
гулировании числом оборотов (отнесено к 
требуемым напорам соответственно харак­
теристике трубопровода ИЕ).
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условия постоянства к. п. д. по параболе ОВС, соответствующей одина­
ковым условиям удара. В этом случае Ь К = 1 0 .  Параболу ОВС можно 
и не вычерчивать, если произвести указанные ниже 1 построения. В ре­
зультате их получается линия //, изображающая к. п. д.; линия эта ле­
жит выше линии /. Линию II  можно получить точно, если пользоваться 
кривыми равных к. п. д. вместо парабол одинаковых условий удара.
Сравнение фиг. 153а и 150 показывает, насколько в ы г о д н о  р е ­
г у л и р о в а т ь ,  р а б о т у  н а с о с а  и з м е н е н и е м  ч и с л а  о б о р о т о в  
п о  с р а в н е н и ю  с д р о с с е л и р о в а н и е м .  Уменьшение потерь по 
сравнению с последним способом регулирования несколько скрадывается 
потерями от менее экономной работы мотора (имеющимися обычно вслед­
ствие того, что он работает при ненормальном числе оборотов). Регу­
лирование числа оборотов оказывается выгодным даже в случае привода 
от асинхронного электромотора трехфазного тока, когда изменение 
числа оборотов производится реостатом в цепи якоря. Однако регули­
рование числа оборотов трехфазных моторов возможно ныне осуще­
ствить и без потерь2.
Если на одну сеть работает несколько насосов, то здесь в проти­
воположность случаю регулирования дросселем (фиг. 150а), целесооб­
разно регулировать все насосы вместе до тех пор, пока один из них 
не сможет быть остановлен.
В некоторых случаях, особенно при питании котлов, применяется 
а в т о м а т и ч е с к о е  р е г у л и р о в а н и е  в зависимости или от подачи, 
или от напора, или от положения уровня воды (в котле); автоматиче­
ское регулирование применяется как при регулировании числа оборотов,, 
так и при регулировании задвижкой3.
Н. ОТДЕЛЬНЫЕ ПОТЕРИ И ИХ ВЛИЯНИЕ НА 
КОНСТРУКЦИЮ НАСОСА
70. ГИДРАВЛИЧЕСКИЕ ПОТЕРИ
' Какое влияние оказывает форма лопаток на гидравлические потери, 
было указано в § 30 и 32. Невыясненным осталось еще влияние 
ч и с л а  л о п а т о к  и влияние величины д и а м е т р а  к о л е с а  В.2.
а) Число лопаток. Малое число лопаток имеет преимущество в про­
стоте изготовления и в уменьшении поверхности трения, но направление 
ими воды ухудшается. Далее, широкие каналы повышают давление на ло­
патку, которое не должно превосходить, хотя лопатка и передает энергию 
воде, определенной величины, так как при этом способность всасыва­
ния у насоса уменьшается и появляется опасность кавитации.
При обычных соотношениях надо стремиться делать число лопаток 
не большим, чем то необходимо для получения наилучшего к. п. д. При
1 Любая точка оси ординат Р соединяется с точками N и М  и через точку 
О (— пересечения линии РВг с ординатой точки В) проводится горизонталь 
до пересечения в точке В  с прямой ЯМ. Вертикаль, проходящая через точку /?, 
дает точку С.
2 Е1ек1пзсЬ ап§е!пеЬепе ВсВорВуегке, АЕО-МЦ1, 1926, тетр. 5; далее 
Б1е ОгеЬхаЫге^еШпд ипё РВазепкотрепзаНоп В^рЬазеп-Азупскгоптошгеп 
ип4ег Ьезопйегег Вегискз1с№§ип§ Йез 5уз1етз Вгомт-Воуеп-5сЬегЬшз. Вго\у », 
Воуеп МШ„ 1930, тетр. 11 и 12; наконец, 2. УВ1, т. 76 (1У32), стр. 113.
3 К1зз1п§е.г, 2. УВ1, т. 75 (1931), № 7, стр. 191.
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радиальных насосах эт< условие может считаться выполненным, если 
лопатки достаточно хорошо направляют воду. Это условие может быть 
приближенно выражено уравнением
г ^ 2 к Г^-  в т 8 Ш, (1)
где е — длина меридиональной проекции линии тока для средней струйки, 
иначе — развертка линии АВ  фиг. 153 Ь; в
гт — радиус центра тяжести линии АВ ;
Зт —  средний угол лопатки; приблизительно
3„. =
1
) ■
к — опытный коэфициент, взятый на основании .. _.
удачных конструкций; величина его для ради- ф и г . 153 Ь.
альных насосов может быть принята равной 6,5; .
для насосов большей быстроходности эта величина меньше.
6
Так как ———  примерно равняется развернутой длине лопатки,
зш А,
то уравнение (1) указывает, что сумма ;длин лопаток, т. е. 
пропорциональна длине средней окружности лопаток *.
Для радиальных насосов гт — ~ -[  г1 -\~г2
ге
д  г-2 =  0,0 — 51П ?1 +  $2
51п Р* ’
е =  г.2—гх, так что 
(1а)
Для того чтобы увеличить работу (передачу энергии воде) лопаток Нп , 
не уменьшая при этом сечения каналов у входа з колесо, иногда 
ставят промежуточные лопатки, помещающиеся между внешней окруж­
ностью колеса и некоторой средней окружностью (фиг. 255). Они осо­
бенно часто применяются при больших (по' сравнению с рх) углах 
выхода {32, т. е. сильно расширяющихся каналах; их применение вы­
годно тем, что явления отрыва с задней стороны лопаток уменьша­
ются (фиг. 76).
Для направляющих лопаток с их большими скоростями входа число 
лопаток обычно делается несколько большим, чем число лопаток колеса. 
Исключение представляет направляющее кольцо, не имеющее совсем 
направляющих лопаток (фиг. 111). Тщательная обработка поверхности 
каналов рабочего колеса и направляющего аппарата имеет большое 
значение.
Ь) Наружный диаметр и ширина рабочего колеса. Если числа 
оборотов не заданы, то наружный диаметр может быть подобран так, 
чтобы потери были наименьшими. Для того чтобы можно было учесть 
влияние одного только диаметра на гидравлические потери, примем, 
что углы выхода и число лопаток будут постоянными, т. е. что при 
постоянной величине напора треугольник скоростей для выхода не будет
1 См. также 5 с й и 1 г, РогзсИ.-АгЬ. Гтщ.-’Мез, тетр. 307, стр. 21
16*
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г- А> именяться. Если при этом еще и отношение -=— будет оставаться
• 1
постоянным, то треугольники скоростей не будут зависеть от величины 
диаметра. Так как при этом согласно уравнению (29) § 31 произведе­
ние остается постоянным (так как расход воды остается неизмен­
ным), то с увеличением диаметра рабочего колеса ширина его должна 
будет уменьшаться.
В колесе большого диаметра длина каналов между лопатками будет 
больше, поэтому потери на трение в каналах увеличатся. Потери
при преобразовании скоростей в давление и 
при повороте струи весьма незначительны 
при лопатках, загнутых назад, и, кроме того, 
будут мало меняться, так что мы можем их 
не рассматривать. Поэтому при достаточно 
большом диаметре со стороны всасывания Д. 
р а б о ч е м у  к о л е с у  с м а л ы м  н а р у ж ­
ным д и а м е т р о м  в с е г д а  б у д у т  с о ­
о т в е т с т в о в а т ь  м е н ь ш и е  п о т е р и  на  
т р е н и е  в р а б о ч и х  к а н а л а х .
Из вышеприведенных рассуждений можно притти к выводу, что 
наружный диаметр рабочего колеса следует делать по возможности 
меньше. Если еще при этом оставить скорость входа су постоянной,
то мы должны соответственно 
При увеличении же отношения
увеличить 
Ьу
ширину Ь{ рабочего колеса.
О,
не следует итти выше известных
пределов, так как в связи с поворотом потока у входной 
кромки А 'А "  (фиг. 154а) вдоль нее появится рассмотрен­
ное в § 7 неравномерное распределение скоростей, ко­
торое при незначительном радиальном размере колеса не 
успевает выровняться, ввиду чего при выходе из колеса 
также будет наблюдаться неравномерность скоростей.
Представим себе как бы реально существующим ряд 
поверхностей вращения, проходящих через отдельные ли­
нии тока; в этом случае мы получили бы целый ряд отдель­
ных рабочих колес (частичных), работающих в совершенно 
различных условиях, но обладающих, грубо говоря, одной 
и той же характеристикой, так как углы лопаток у них 
одинаковы. Такое частичное рабочее колесо, примыкающее 
к точке А будет работать при большей скорости проте­
кания воды, а следовательно, как бы и при большем рас­
ходе <2; (фиг. 154), пересчитанном для всей ширины Ь1.
Поэтому это частичное рабочее колесо будет создавать малый на­
пор Ни который при превышении значения ф0 может стать даже 
отрицательным. Обратные соотношения будут иметь место для частич­
ного рабочего колеса, примыкающего к втулке (т. е. к точке А"), 
которое в связи с малым расходом С}а будет развивать напор на ве­
личину ДЯ, больший напора Я, соответствующего нормальному рас­
ходу С?. Ясно, что если насос должен преодолевать указанный нормаль­
ный напор Я, т о н а п о р ,  р а з в и в а е м ы й  у н а р у ж н о й  с т е н к и  А ', 
о к а ж е т с я  н е д о с т а т о ч н ы м  для преодоления имеющегося противо­
давления, в результате чего произойдет отрыв струй от стенок,
Фиг. 154а. 
Обратное 
движение, 
вызванное 
слишком 
большой 
шириной 
колеса.
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иногда настолько значительный, что вызванные им обратные токи дости­
гнут пространства всасывания. Таким образом общая картина явле­
ния будет примерно такая, как изображенная на фиг. 154а, причем 
у стенки А ' создастся пространство, заполненное вихрями. Воз­
никновение указанных вихрей частично выравнивает явление, так 
как они несколько уменьшают кривизну линий тока при входе, а 
максимальная входная скорость соответственно несколько отдалится от 
передней стенки колеса.
Отсюда следует, что нерационально уменьшать диаметр рабочего 
колеса настолько, чтобы ширина его по сравнению с диаметром стала 
весьма значительной. Это соображение тем более существенно, что 
в связи с большими скоростями давление у точки А ' падает и легко 
может достичь величин, соответствующих давлению парообразования 
при данной температуре, т. е. может начаться кавитация (§ 78 Ь, а).
Указанные явления неоднократно наблюдались на практике 1. Имеется 
также целый ряд патентов, имеющих целью устранить указанное явление2. 
Они должны создавать внутри насоса такие условия, чтобы в области
малых подач у насосов с большим отношением
А
характеристиче­
скую кривую напора опять поднять кверху.
В том случае, когда невозможно осуществить увеличение наруж­
ного диаметра рабочего колеса в связи с малым числом оборотов или 
с сильно загнутыми назад лопатками и т. д. и когда по каким-либо 
соображениям неосуществим насос с несколькими параллельно рабо­
тающими колесами (двухстороннее всасывание), весьма полезно при­
менять 'лопатки двойной кривизны, т. е. с переменным углом входа. 
При этом входная кромка рабочей лопатки может быть несколько 
выдвинута вперед (от зоны поворота потока) с тем, чтобы участок 
лопатки при входе выполнялся как осевая лопатка и затем постепенно 
переходил в радиальную лопатку. Получающееся при этом рабочее 
колесо несколько напоминает водяную турбину Френсиса.
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В § 18 было установлено, что потери на трение рабочего колеса 
о воду увеличиваются при увеличении боковых и радиальных зазоров 
между колесом и кожухом. Особенно же вредно наличие ребер в по­
лости боковых зазоров. Не менее существенно влияние обработки 
стенок рабочего колеса и кожуха.
Выведенное в § 18 уравнение (57а)
1 \  =  0,0011 и23 0.2 (П2 -{- 5е) (2)
может быть переписано в иной форме, если принять среднее для ра-
П) —1— 5 с
бочих колес обычной формы значение -  -  А-----=  1,1, откуда получим
Оо
Д7. =  0,0012 и,- Д А (3)
1 Так, например, Видмар экспериментально подтвердил наличие в одном вен­
тиляторе обратного движения через колесо (2. §ез. ТигЬшептуез., 1913, 
стр. 150).
2 Например, германские патенты 191055, 258364.
и “По уравнению (44) § 44 Н — 1 2 
для подобных колес. Если подставить в уравнение (3) найденное от
ш
2 4 6  Н. Отдельные потери
V--- . где V есть постоянная величина2^ -
сюда значение и,
д,; =  0,0012
, то получим
V
№ - )  2 О,? - ’4 - И 1 о ./ .
\  ■ о
(4)
Таким образом потери на т р е н и е  р а б о ч е г о  к о л е с а  о в о д у  
р а с т у т  п р и  з а д а н н о й  в ы с о т е  н а п о р а  Н  п р о п о р ц и о ­
н а л ь н о  к в а д р а т у  д и а м е т р а ,  т. е. п р о п о р ц и о н а  л ьо в е л и ­
ч и н е  п о в е р х н о с т и  к о л е с а .  Таким образом целесообразно в целях 
уменьшения потерь на трение рабочего колеса о воду наружный диа­
метр рабочих колес делать малым, т. е. возможно увеличивать число 
оборотов насоса.
72. ПОТЕРИ ЧЕРЕЗ ЗАЗОРЫ
Наличие избыточного статического давления при выходе из рабо­
чего колеса вызывает обратный ток воды через внешнее и внутреннее 
уплотнения у рабочего колеса ко всасывающей стороне насоса. Связан­
ные с этим потери называются потерями через зазор. Обычно основное 
уплотнение делается в зазоре со стороны всасывания (внутренний зазор).
Фиг. 156. Фиг. 158.
Фиг. 155— 158. Различные схемы лабиринтных уплотнений. Схема фиг. 158 
может применяться лишь при горизонтальном разъеме кожуха.
Сколько-нибудь действенное торможение указанных обратных токов на 
окружности выхода невозможно, во-первых, в связи с большим сече­
нием наружного зазора (большая длина окружности и сравнительно 
большая ширина зазора) и, во-вторых, ввиду малой „глубины" соот­
ветствующей щели, увеличивать которую нельзя во избежание появле­
ния недопустимо больших потерь на трение. На фиг. 155— 158 изоб-
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ражено несколько наиболее употребительных конструкций уплотнений 
у входа в колесо; уплотнение, изображенное на фиг. 158, возможно 
только в том случае, когда кожух имеет горизонтальную плоскость 
разъема.
Кое-где за границей применяются и нормальные Сальникове уплот­
нения с мягкой набивкой '.
Если обозначить сечение зазора у окружности выхода через Ра и 
у  входа — через Рл, давление у выхода через Нр и если принять дав­
ление в промежутке между обоими зазорами равным постоянной вели­
чине Нх, то из соображений равенства расхода через оба зазора по­
лучим уравнение
Гг V 2 $ Н ± =  \К Га У 2 5'(Н  —  Нг) ,
откуда
Н,„ Н„
\1,ГЛ \ 2
(5)
( 6)
Через уа обозначены коэфициенты расхода, обусловленные, 
с одной стороны, трением, с другой стороны, сжатием струи в зазоре 
из-за острой входной кромки х  (фиг. 155). Величину этих коэфициентов у 
можно определить, исходя из того соображения, что • вся разность 
напоров Дк между двумя сторонами каждого из зазоров расходуется на:
с2
1) создание скоростного напора 1,5 — , где коэфициент 1,5 учи-
тывает сжатие струи при входе, величину которого мы примем такой же, 
как при входе в цилиндрическую трубу;
2) преодоление сопротивлений трения при протекании жидкости вдоль 
зазора глубиной Ь (фиг. 159).
Поэтому получим
Д/г:
Г2 , , Ь с2
2,? ' А а ’ .
где
Таким образом
с =  уУ  2°' Д/г =  
откуда
- V  2 ^  Д А ,
1
/ I
^ - 4 - 1 5  
2 Ь +  ’
Фиг. 159.
(6а)
( 7)
В эту формулу следует подставлять следующие значения X:
1 2У01, 192]. стр. 473.
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Д л я  л а м и н а р н о г о  режима, т„ е. для числа Рейнольдса
йс  2 Ьс
Н е = —  =  —  ^ 2  320,
V V
соответствующего скорости с <  1 160— , если принять во внимание урав­
нение (12а) § Ю:
х 1 а т  '
96
'Н~е (8)
2 ЬсД л я  т у р б у л е н т н о г о  р е ж и м а ,  т. е. для Не — ——  >  2 320 по
V
Шнекенбергу 1 (8сЬпескепЬег§)
0,427
Г
Не 4
(8а)
Для воды при 20° С по фиг. 19 7 =  0,01 см2]сек —  10 ь лН\сек, т. е„ 
при Не —  2Ьс ■ 106,
^1ат
48 ■ 10"
Ьс 
0,0114
VигЪ 4 /“г—у  Ьс
(9)
(9а)
Ширина зазора Ь должна, очевидно, быть выражена в м.
В узком кольцевом зазоре центробежного насоса при перемещении 
воды может иметь место как ламинарное, так и турбулентное течение, 
в то время как при работе с вязкими жидкостями, например маслом, 
всегда надо рассчитывать на течение ламинарное.
Значение X по Беккеру1 (Вескег) и Бодару2 (Войаг!) сохраняет 
свою величину независимо от того, находится ли стенка кожуха в дви­
жении или в покое. Эксцентричные зазоры, которые всегда имеют 
место вследствие прогиба вала, имеют большую пропускную способ­
ность, т. е. меньшую X, чем концентрические3. Полный эксцентриситет, 
при котором с одной стороны окружности соприкасаются, уменьшает 
величину X [уравнения (8) до (9а)] при ламинарном потоке на 40% , 
при турбулентном —  на 70— 80%  (по Шнекенбергу). Д е й с т в и т е л ь ­
н ы й  п р е д в а р и т е л ь н ы й  р а с ч е т  п о э т о м у  д о с т а т о ч н о  з а ­
т р у д н и т е л е н .  П о э т о м у  в д а л ь н е й ш е м  д л я  о п р е д е л е н и я  
р а с х о д а  в о д ы  ч е р е з  з а з о р  б у д е м  п о л ь з о в а т ь с я  с р е д н е й  
в е л и ч и н о й  X =  0,04.
Если в одной из стенок зазора вытачивают несколько лабиринтных 
канавок (фиг. 160), то следует делать эти канавки достаточно узкими.
1 2. ал§е\у. Майк МесЬ., 1931, тетр. 1, стр. 27 и след. Дальнейшие опыты 
с частично расходящимися результатами имеются у В е с к е г ,  2. УБ1, 1907, 
стр. 1133; РогзсЬ-АгЪ. 1п°.-1Уез. тетр. 48. \У 1 п к е 1, 2. ап§ем7. Майн МесЬ., 1923, 
стр. 251; З с Ь и ш а с Ь е г ,  1гщ.-АгсЬ., 1930, стр. 444.
2 В о (1 а г 4, Соп§г6з т4егл. Йе Мёс. дёп. 1лё§е, 1930, т. 3, стр. 42 и след. 
Пилой Рапз 1931.
3 Фирма АО Ва1ске растачивает поэтому сальники в соответствии с упру­
гой линией вала (\Уагте, 1932. № 7, стр. 109).
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На фиг. 160а, приведенной для того, чтобы показать значение корот­
ких лабиринтных канавок, линия А В  соответствует падению давления 
без лабиринтных канавок. АС О В' соответствует падению давления вглубь 
зазора при наличии лабиринтных канавок. Из фиг. 160а можно видеть, 
что лабиринтная канавка не приносит более никакой пользы после 
того, как ее ширина достигнет или 
превзойдет ширину СО. Кроме того, 
опыты Ю ста1 (Лиз!) показали, что 
при увеличений ширины канавки ве-
'/' '/Л
Р 8 Щ
■ е т ы г ъ в я
Фиг. 160. Зазор с лаби- 
пинтным уплотнением.
Фиг. 160а. Невыгода 
слишком большой дли­
ны отдельных лаби­
ринтных канавок.
личина падения давления АС  уменьшается в сеязи с тем, что часть 
скоростного напора превращается в давление за счет диффузорного 
эффекта. Глубину канавок следует по возможности увеличивать и 
делать ее тем большей, чем больше сама ширина зазора Ь. Можно 
рекомендовать делать лабиринтную канавку квадратного сечения. 
Двухсторонние канавки (фиг. 161) дают лучший эффект, чем одно­
сторонние. При больших ширинах зазора Ь зубцеобразные лабиринтные
Фиг. 161. Зазор с 
двухсторонними 
лабиринтными ка­
навками.
Фиг. 161а. Входя­
щие друг в друга 
лабиринтные ка­
навки.
уплотнения (фиг. 161а) оказываются более эффективными, чем обыч­
ные канавки. Очевидно, что к а н а в к и  д о л ж н ы  быть в ы п о л н е н ы  
с н е з а к р у г л е н н ы м и  к р о м к а м и ,  так как это могло бы значи­
тельно понизить их эффективность. На этом основании у рабочих колес 
вблизи точки х  (фиг. 155, 155а и 155Ъ) делается выточка. По данным 
Юста правильно выполненная лабиринтная канавка вызывает пониже-
с2ние давления на величину 1, 1— . Поэтому при г канавках к правой
С2
стороне равенства (6а) прибавляется еще член г  1,1 —  , так что окон- 
чательно получится
1------------  (10)
XI 
2 Ь
-1—1,5 -{-1,1 г
1 О лабиринтных уплотнениях для воды. Диссертация, 1910.
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В этом выражении / есть сумма длин отдельных участков зазора 
шириной Ь, т. е., например, в случае фиг. 160 /-1+ / -2  +  +  Послед­
нюю формулу можно считать только приближенной, так как опыты 
Юста показали, что при г  канавках падение напора, приходящееся 
на каждую канавку, было несколько меньше, чем падение напора в одной 
канавке. По Шнекенбергу лабиринтные уплотнения вообще нерацио­
нальны при числах Рейнольдса меньше 550 и больше 15 500.
Чрезвычайно сильное уплотняющее действие может быть достигнуто 
при помощи обыкновенных канавок, если их проточить в виде винтов 
так, чтобы при вращении они как бы накачивали воду в направлении, 
обратном протеканию потери через зазор. В этом случае, однако, ко­
личество винтовых ниток не должно быть слишком малым. Поэтому 
указанную конструкцию можно рекомендовать только в тех случаях, 
когда имеется достаточное пространство в осевом направлении.
Если все размеры, касающиеся зазора у входа в колесо, определить 
индексом г (фиг. 155), а касающиеся зазора у выхода — индексом а, 
то получим согласно уравнению (7)
I V
),1
Т ц
2 Ь,
-  -(-1,5 
-}~ 1,5
П1)
Если подставить в эти выражения средние значения—-  =  15. 
+  =  200, X =  0,04, то получим - +  =  0,327. Можно величину отноше-
ь, V
Г
ния +  принять равной 4. При этом получим по уравнению (6)
П
Н
1 +  0,327
- -  =  0,980 Нр.
Тб
( 12)
Так как величина Нх почти равна Нр, то можно принять в целях 
упрощения расчета, что д а в л е н и е  з а  з а з о р о м  у в ы х о д а  р а в н о  
п о л н о м у  с т а т и ч е с к о м у  д а в л е н и ю ,  р а з в и в а е м о м у  к о л е ­
сом.  Это тем более допустимо, что весь расчет следует считать 
весьма приближенным.
Величина давления Нх будет в действительности по мере прибли­
жения к оси уменьшаться, так как вода между рабочим колесом и ко­
жухом вращается. Если можно было бы не учитывать влияния трения 
воды о стенки рабочего колеса и кожуха, то вращение воды, окру­
жающей колесо, должно было бы происходить по закону площадей, 
т. е. при постоянстве моментов количества движения. Благодаря на­
личию сил трения все явление изменяется в том смысле, что вытекаю­
щее из закона площадей резкое увеличение окружных составляющих 
скоростей воды не будет иметь места. Кроме того, должны будут по­
явиться вторичные токи вроде изображенных на фиг. 38. При этом 
точный анализ явления представляется невыполнимым.
Нижеприводимый расчет производится нами по тем же методам, 
которые применяются при расчете водяных турбин, при малой ширине
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зазора между кожухом и рабочим колесом это можно считать вполне 
допустимым Ч
Воду между рабочим колесом и кожухом мы будем считать вра­
щающейся с угловой скоростью, равной половине угловой скорости со 
рабочего колеса (чему в известном смысле соответствует вихрь с на-
О)
пряжением — При этом распределение давлений по радиусу рабочего
колеса будет, как мы указывали в § 21, следовать параболическому 
закону (фиг. 42с). Пограничные условия для соответствующего пара­
болоида вращения даются тем условием, что давления по окружности 
выхода рабочего колеса должны равняться давлению в зазоре. При по­
мощи уравнения (66) § 21 мы можем определить давление у внутрен-
тг О,ганего зазора, для которого окружная скорость и, —
6 0
н 1Я= н р- г - т
Я?
=  Н„ 1 м.2'21
■и/
( 1 3 )
Давление Н  за колесом согласно уравнениям (12) и (12а) §41 в том 
случае, если потери на трение в канале 7.г равны нулю, имеет величину
Ъ = ' Г ' Ы - О о ---С3и)2]-
(14)
Таким образом
Нр | '
1 3Г— -г и.-г ---М).2Г'2
1 4 “
1 ' 3 , 1---- • — й.22 и
2 У 4 1 4
Щ1
4
■(«о — сз„ )2 (15)
где с,„ —
«о
Отсюда определяются потерн в зазоре для безударного входа:
<2„ =  УШ,й =  УшУ,. ( 16)
Величину' [г, берем из уравнения (7) или (10).
Согласно уравнениям 17) и (16) уменьшение ширины зазоров Ь, 
влияет более значительно на уменьшение потери через зазор, чем уве­
личение „глубины" зазора I  или чем уменьшение диаметра так 
как в первом случае одновременно уменьшаются и величина у,- и Рг
Обычно ширина зазора Ь1 делается равной Ь,: яа  0,8 • Так как вели­
чина Ь! пропорциональна О г, то п о т е р и  ч е р е з  з а з о р  р е з к о  
у м е н ь ш а ю т с я  с у м е н ь ш е н и е м  д и а м е т р а .
У многоступенчатых насосов сзади рабочего колеса (сторона, обрат­
ная всасывающей) наблюдается протекание в обратном направлении, 
причиной чему является зазор в месте прохода вала сквозь стенку,
1 К о Ь е з, 5!исНеп иЬег <3еп Бгиск аи{ с!еп 5риггар1еп бег КеакНопз1игЫпеп 
ишй Кгеа8е1ритреп, Ье1р21§-\\Чеп, 1906.
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разделяющую обе ступени давления (фиг. 162). Потери через этот за­
зор могут быть учтены при помощи формул, приведенных выше. При
хорошем выполнении насоса эти потери 
оказываются настолько незначительными, 
что, имея в виду известную приближен­
ность расчета всего насоса, их можно 
вовсе не рассматривать. В последующем 
изложении этими потерями мы пренебре­
гаем.
Если между рабочим колесом и про­
странством всасывания имеется несколько 
уплотнений (фиг. 222), то для каждого 
уплотнения следует отдельно применять 
уравнение (15). Для случая, изображен­
ного на фиг. 222, величина (}8рп увели­
чится, так как при этом зазор вокруг 
вала работает под полным давлением всей 
ступени.
К потерям через зазоры добавляется потеря воды через уплот­
нения сальников, а в случае наличия особого приспособления для 
уравновешивания силы осевого давления добавляется также расход 
воды и на него.
73. ВЛИЯНИЕ ПОТЕРЬ ЧЕРЕЗ ЗАЗОР НА ХАРАКТЕРИСТИКУ 
(НАПОРНУЮ КРИВУЮ)
а) Зависимость давления за  колесом от С?х. При наличии удара 
при входе потеря на удар определяется по уравнению (15) § 57. 
Если принять, далее, во внимание потери на трение в колесе:
Д  =  (17)
:де к  зависит от размеров каналов колеса, то давление за колесом? 
соответствующее расходу <3Ж, по уравнению (12) § 41 имеет величину
НРХ =  ^  («22 - ™ 2/ 2 +  0 - ^ * 2- V  ( I 8)
I
Так как по фиг. 82
далее, ‘,так как с0х =  1и если, наконец, подставить выражение Н11>х 
из уравнения (9) § 56 и кп  из уравнения (15) § 57, то получим
2ё Нрх =  к '  +  2 А /д , -
Фиг. 162. Перетекание через 
зазоры в многоступенчатых 
насосах.
(20)
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где
V  =  ч Ш ]
п , п с1§ §1 1Х
к2 Р)- 60 7>2 2^ ~ ? 60 &1 ^  — а1
1
О Д -А )2
1
О Д А )2
(21)
+  2в*.
Согласно этому выражению давление Нрх изменяется по параболе, 
главная ось которой параллельна оси Н  и вершина которой 5  имеет 
координаты, указанные на фиг. 163. Так как к2'  и къ' могут быть
также отрицательными, то 5  может лежать и влево от оси Нрх. Если 
к5'  отрицательно, то парабола загибается кверху. Это вряд ли может 
встретиться на практике. Так как выражение величины к {  содержит 
в себе только постоянные размеры колеса, то рассуждения § 59 при­
менимы и здесь, и з а к о н  к о н г р у е н т н о с т и  п р и м е н и м  п о ­
э т о м у  в той  же  м е р е  к к р и в о й  д а в л е н и я  з а  к о л е с о м ,  
к а к  и к х а р а к т е р и с т и ч е с к о й  к р и в о й  н а п о р а  н а с о с а .
Измерения давления за колесом показали справедливость приведен­
ной на фиг. 163 зависимости1.
Ь) Зависимость потерь через зазор от 0_х. Так как по
уравнению (16)
О2*Р* =  2 сгН
0*Л )а ь р >*
(22)
и так как по уравнению (13) (при подстановке иу вместо к,)
Н'р1х Нрх "
1 «22-
2^
(23)
1 См. Рогзсй.-АгЬ. 1п§.-\Уез„ тетр. 307 и тетр. 321, а также фиг. 148.
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то кривая потерь через зазор будет выражаться уравнением
I  17 | о  и г п ,  и  Г озр х
(Г Л ) 2
где к./  и к% даются уравнениями (21) и
1к ,"  =  к / . («а8— в, з).
( 24)
(25)
Уравнение (24) представляет эллипс с главной осью и центром 
под вершиной' У кривой /У фиг. 163. Горизонтальная главная ось имеет 
длину
2 ----------------------
2а ■
к , '
Вертикальная полуось 
<3.
I Лз
г~
зр шах
' • А " - (26)
, V й 
1 V  '
(27)
Точка пересечения кривой с осью <^х соответствует давлению Н]Ях =  О, 
т. е. совпадает с точкой лг фиг. 163. Если расход повышается далее, 
это давление становится отрицательным, т. е. направление движения 
в зазоре меняется на обратное. Тогда эллипс переходит в изображенную 
на фиг. 163 гиперболу. Практический смысл имеет, однако, лишь уча­
сток кривой эллипса, лежащий над осью )г, а для гиперболы— лежа­
щей под осью <3Х.
Фиг. 164. Влияние потерь в зазоре 
на форму напорной характеристики- 
Потеря в зазоре изменяется с уве­
личением расхода по эллипсу С.
Фиг. 164а. Влия­
ние потерь в за­
зоре при лопатках, 
загнутых вперед.
Если этот эллипс нанести на диаграмму (}х-Нх, то можно уста­
новить то изменение характеристики напора, которое вызвано потерями 
через зазор (фиг. 164). Это изменение для хороших насосов с потерями 
от 1 до 5%  весьма незначительно. На фиг. 164 эллипс потерь через 
зазор изображен для большей наглядности в искаженном масштабе, 
так что изменение характеристики кажется большим, чем то есть на 
самом деле. Влияние потерь через зазор обусловливает смещение 
характеристики напора в положительном направлении оси (^х, не вызы­
вая особых ее искажений.
При увеличении угла р2 абсцисса точки пересечения д: (фиг. 163) 
уменьшается, так как в этом случае (§ 30) насос приближается по ха­
рактеру работы к активным насосам. Этот переход от эллипса к гиперболе 
будет иметь место особенно в области малых расходов при лопатках,, 
загнутых вперед. В этом случае изменение характеристики, обусловлен­
ное потерями через зазор, значительно больше (фиг. 164а), а именно 
имеет место искривление неустойчивой ветви характеристики кверху,, 
что было наблюдено также и Билем при его опытах с насосом с лопат­
ками, загнутыми вперед (фиг. 140).
Конгруентность характеристик нарушается потерями в зазоре, в действи­
тельности же отклонения так незначительны, что ими можно пренебречь.
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74. ОКОНЧАТЕЛЬНЫЕ ВЫВОДЫ, КАСАЮЩИЕСЯ КОНСТРУКЦИИ 
НАСОСОВ И ОБЛАСТИ ИХ ПРИМЕНЕНИЯ
Потери на трение колеса о воду соответственно уравнению (4) при. 
данной высоте напора пропорциональны квадрату наружного диаметра 
колеса То же относится к потерям через зазоры, так как ширину 
щели Ь1 в уравнении (16) можно считать пропорциональной Д ,  а при 
подобных формах колеса Д  и В 2 также должны быть пропорциональны
друг другу, в то время как при постоянном отношении^-4 коэфициент и..
"I
будет неизменным. Согласно данным §70 гидравлические потери также 
уменьшаются с уменьшением диаметра; трение в подшипниках также 
следует этой закономерности. Поэтому можно утверждать, что в с е г д а  
с л е д у е т  с т р е м и т ь с я  д е л а т ь  н а р у ж н ы й  д и а м е т р  р а б о ­
ч е г о  к о л е с а  В 2 в о з м о ж н о  ма л ым.  Оговоримся еще раз, что
это справедливо лишь при отношении , колеблющемся в узких пре-
делах и при не слишком широких рабочих колесах.
2и
Так как Д  =  — ?, а и2 при постоянной высоте напора может ме­
няться только в известных пределах, то э т о  т р е б о в а н и е  о д н о ­
з н а ч н о  с т р е б о в а н и е м  в о з м о ж н о  б о л е е  в ы с о к о г о  ч и с л а ,  
о б о р о т о в .  Таким образом при выборе параметров насоса для задан­
ных условий (производительности и напора) выгодно (до известного 
предела) выбирать модель с возможно более высоким числом оборотов. 
Это же справедливо и для многоступенчатых насосов при условии 
сравнения насосов с одним и тем же числом ступеней.
Это свойство турбонасосов следует считать достоинством их, так как, 
следуя ему, мы приходим к малым размерам насосов, т. е. к малым их стои­
мостям; также и двигатель, непосредственно присоединяемый к насосу 
(будь то электромотор или паровая турбина), получится более дешевым.
Критерием для определения наибольшего допустимого наружного 
диаметра рабочего колеса может служить условие, что величина потерь 
на трение - колеса о воду и потерь через зазор не должна превышать 
известного процента (з) от полезной нагрузки насоса К
1 V 16т а  г, ТИеопе бег Кге1зе1ритре, стр. 86 и след., ВгаипзЭшещ, Рпейг. 
\бе\уе§ и. 5о1ш, 1922. Там приведен подобного рода расчет, но без учета 
потерь в зазоре.
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Если подставить в уравнение (16) Нр,= Щ  и Ь{=  0 , =  аО,2,
тогда
Оо
о »  =  ^  т & ф  ■ ° * У н '
откуда получим потерю энергии в кгм/сек:
(28)
С другой стороны, согласно уравнению (4) мощность, затрачиваемая 
на трение колеса о воду,
7 6 —
А г —  75 А7Г — — Н  2 Я.22.
уТ
Сумма обеих потерь будет равняться
з
А8р +  Аг =  аН ^П 2^ а ^ Н ,
ргГР
Ю ООт)/ ^
7,5
_ 3 ^  
V 2
(29)
(30)
Из уравнения (29) получим наибольшую допустимую величину диа­
метра
тО_
1/77
(31)
для того случая, когда потери на трение колеса о воду и потери через 
зазор не должны превосходить е процентов полезной мощности.
Выполнение условия, выраженного равенством (31), может предста-
с?вить затруднения при малых значениях у ~  > т. е- пои малых расходах
и высоких напорах, так как в этом случае по уравнению (31) требуются 
столь малые диаметры, что они зачастую невыполнимы — частично из-за 
требуемых при этом весьма высоких чисел оборотов, частично из-за 
того, что каналы между рабочими лопатками получаются чрезмерно 
узкими.
Если воспользоваться приближенным уравнением для высоты напора 
из § 44, то уравнение (31) может быть преобразовано к виду, из кото­
рого непосредственно видно влияние числа оборотов. В этом случае
(32)Н = к - п Ю а*.
Введя вместо Я2 его значение из равенства (31), получим
Я 2 <  — ЬчЧгР. а (33)
Для того чтобы получить наглядное представление о практически 
достижимом верхнем пределе Я, мы примем для расчета все значения
коэфициентов соответственно этому пределу, именно к  =  1,80 • 10-1 , 
что равнозначно V =  1,29 (т. е. большому углу (32 и большому числу 
лопаток), е =  0,65 (что соответствует т ]^ 0 ,5 ) , у =  1000, затем для 
определения величины а [по уравнению (30)] (44 =  0,2, а =  0,4, т|й =  0,80, 
\ — 0,3, откуда а =  0,76 -ф-5,1 =  5,86; в итоге получим при помощи 
равенства (33)
я у ф
Н 2\<С 0,02 <3 гг?. (34)
Если в последнее выражение подставить вместо объемного расхода (2 
весовой 0  =  1 000 (2 (в кг!сек) и выбрать для п наибольшее число 
оборотов, допустимое для мотора трехфазного тока с 50 пер/сек и рав­
ное п —  Ъ 000, то получим
_3_
Я 2 < 1 8 0  0. (35)
Таким образом на с ос ,  п о д а ю щ и й  0 = 1  кг{сек, мож' ет  б ы т ь
2
п о с т р о е н  -л ишь  с в ы с о т о й  н а п о р а  до Я = 1 8 0 3 =  32 м  в о д ­
н о м  р а б о ч е м  к о л е с е  с тем,  ч т о б ы  п о т е р и  в нем не 
п р е в о с х о д и л и  д о п у с т и м ы х  п р е д е л о в ,  в т о  же  в р е м я
2
т а к о й  н а с о с ,  но подающий О =  20 кг\сек, может иметь Я  =  3 600 3 =  
=  235 м. Все эти числа, конечно, увеличатся, если мы только примем 
допустимую величину коэфициента потерь а больше. При больших по­
дачах допустимая величина з уменьшается. Для хороших радиальных 
колес в уравнение (34) следует подставлять значение коэфициента 
г =  0,004 вместо 0,02.
Если требуемая высота подачи выше, чем определенная по уравне­
нию (34), то следует прибегать к многоступенчатой конструкции на­
сосов, к. п. д. которых, как будет указано в следующем разделе, выше, 
чем к. п. д. одноступенчатого насоса. Количество ступеней насоса сле­
дует увеличивать до тех пор, пока выгоды, получаемые от этого, 
оправдывают соответствующее повышение установочной стоимости 
насоса. Чем меньше расход <2 (или О), тем на большее число ступеней 
следует делить Я  с тем, чтобы удовлетворить условия уравнения (33). 
Отсюда следует, что при м а л о й  в е л и ч и н е  р а с х о д а  по с р а в ­
н е н и ю  с н а п о р о м  ц е н т р о б е ж н ы й  н а с о с  с т а н о в и т с я  
у ж е  б о л е е  н е п р а к т и ч н ы м .  В этом случае турбонасос должен 
уступить место поршневому насосу, который для данных условий может 
быть построен более легким и дешевым. Можно считать, что эту область 
высоких напоров при малых расходах поршневой насос всегда сохранит 
за собой.
Имеются, однако, случаи, когда величина к. п. д. насоса не столь 
существенна и основным требованием к насосу является простота 
эксплоатации, как, например, это имеет место у насоса, периоды не­
прерывной эксплоатации которого весьма коротки. При малых значе- 
<2«2
ниях —д мы приходим в этом случае к рабочим колесам, внутренний 
Я т
диаметр которых весьма невелик по сравнению с наружным диаметром 
(фиг. 260). Направляющие аппараты в таких насосах получаются на­
столько узкими, что их обычно выполняют в виде направляющих колец.
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17 Зак. 4077.— Центробежные п пропеллерные насосы.
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Это еще более ухудшает к. п. д. насоса, так как в указанных условиях 
работы направляющие кольца и спиральные кожуха работают хуже 
направляющих аппаратов. С целью избежать очень узких каналов 
(и в целях уменьшения наружного диаметра) применяют также парциаль­
ный (частичный-) подвод воды к рабочему колесу при одновременном 
последовательном включении рабочих каналов одного и того же рабочего 
колеса 1 или различных колес. Это, однако, не может повысить к. п. д., 
так как имеются большие потери в связи с парциальным подводом 
воды. Такое устройство применяется, например, в самовсасывающих 
насосах (§117).
Нижний предел величины диаметра (наименьший допустимый диа­
метр) определится из тех соображений, что скорость входа воды е, 
в насос не должна превышать определенной величины, тем меньшей, 
чем больше потребная высота всасывания.
В том случае, когда в связи с большим числом оборотов требуется 
дальнейшее уменьшение наружного диаметра, можно справиться с этой 
задачей путем применения лопаток двоякой кривизны с аксиальным 
входом (подробно рассмотрены в главе Ь), а также путем разделения 
водяного потока, т. е. путем применения „многопоточной" системы 
насосов (насоса двухстороннего всасывания вроде изображенного на 
фиг. 5а). Для перехода к высокому числу оборотов очень эффективно 
также применение осевых насосов.
75. ВЛИЯНИЕ НА К. П. Д. НАСОСА ЧИСЛА СТУПЕНЕЙ И ЧИСЛА 
ПАРАЛЛЕЛЬНЫХ ПОТОКОВ (СРАВНЕНИЕ РАБОТЫ ОДНОСТУПЕН­
ЧАТЫХ НАСОСОВ, НАСОСОВ МНОГОСТУПЕНЧАТЫХ И НАСОСОВ
а) Многоступенчатые насосы. Для сравнения одноступенчатой и 
многоступенчатой конструкций насосов рассмотрим два насоса, у кото­
рых величина подачи и высота напора одинаковы, а количество оборо­
тов различно. При одинаковых для обоих насосов скорости всасыва­
ния св и отношении очевидно, что наружный диаметр 0.2 будет
у обоих насосов одинаковым, что приближенно имеет место , и в дей­
ствительности.
В дальнейших рассуждениях индекс /  будет соответствовать одно­
ступенчатому насосу, индекс I будет соответствовать многоступенчатому 
насосу с числом ступеней и Так как размеры рабочих колес отдельных 
ступеней всегда одинаковы, то Н =  1Н1, откуда при помощи прибли­
женного равенства (44) § 44 получим следующее соотношение:
МНОГОПОТОЧНЫХ)
(36)
откуда
ях2 =  г'я,2 или (3 7 )
1 См. германские патенты 261575, 185261, 155337 и 155338.
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Рассмотрим теперь по очереди отдельные потери:
1. Г и д р а в л и ч е с к и е  п о т е р и .  Поскольку углы лопаток в обоих 
случаях мало отличаются друг от друга, можно для всех скоростей V 
написать равенство, аналогичное уравнению (36), т. е.
V /  = ИЛИ V I
(38)
Рассмотрим сначала потери на трение воды о стенки канала рабо­
чего колеса; величина их получится из уравнения
I  V2к =  Х а 2§ (39)
Поскольку в данном случае сечение канала не является круглым,, мы
АР
должны вместо й подставить р =  как уже было указано в § 12.
При одинаковых наружных диаметрах длины каналов Ь можно считать 
одинаковыми для обоих колес. Таким образом для I колес многосту­
пенчатого насоса потеря на трение будет равна Ь1 —  И г  Из уравне­
ния (38) следует, что Рг =  у  I • Рг  Величина И. также будет больше, 
чем Щ, но не в раз; во всяком случае й1 >  с1г
Величину X можно определить при помощи уравнения (21) § 10:
X: , 0 . 0 0 9 8 + / 4 + - ^
V  а  У ы
(39а)
из которого, при (у4)7 >  (-уйГ)4 и й% >  с1г явствует, что, вообще говоря,, 
отношение коэфициентов X может быть и больше и меньше единицы. 
Мы примем поэтому, что величина X будет одна и та же для обоих 
случаев, тогда для многоступенчатых насосов потеря напора от трения 
воды при протекании через рабочие каналы будет равна
2.4 У-А ' а1 Ч  ^
(40)
Из этого можно сделать тот вывод, что потери на трение многоступен­
чатых насосов будут ниже, чем в одноступенчатом.
Потери на преобразование скоростей в давление и потери на пово­
ротах к и будут одинаковы для обоих случаев, так как
V;-
2,4 ~  А11 ’ 2.4 А1 Г  Ч
(41)
Правда, в многоступенчатых насосах к этому присоединяется потеря 
напора при переходе от одной ступени к другой, но в хороших насо­
сах эти потери весьма незначительны, особенно в тех случаях, когда 
обратные лопатки выполнены как продолжение направляюзда лопаток.
В общем можно сказать с известной достоверностью, что гидравли-. 
ческие потери у многоступенчатого насоса меньше, чем у одноступен­
чатого.
17*
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2. П о т е р и  ч е р е з  з а з о р ,  п о т е р и  на т р е н и е  р а б о ч е г о  
к о л е с а  о в о д у  и п о т е р и  в п о д ш и п н и к а х .  Легко видеть, 
что при рассмотрении многоступенчатых насосов следует рассматривать 
не сумму потерь через зазоры отдельных ступеней, сравнивая ее с ве­
личиной подачи, а следует рассматривать только величину потери в одной 
ступени. Это становится очевидным, если представить себе ток воды 
через зазоры как бы последовательно протекающим через все ступени. 
Вся вода, теряемая через зазор, протекает последовательно через все 
ступени, вроде того, как основной ток воды последовательно протекает 
через ступени в многоступенчатых насосах. Так как диаметры рабочих 
колес равны друг другу, то в уравнении (16), по которому мы опре­
деляли потерю через зазор, величина сечения зазора и коэфициента [х4 ' 
будет одинакова для одно- и многоступенчатых насосов. Так как (Нр1)1 =
то потери через зазор для многоступенчатого насоса будут 
равны по уравнению (16)
Озр!
у г
(42)
Отметим, однако, что в многоступенчатых насосах к указанным потерям 
через зазор прибавляются еще потери через зазор в месте прохода вала 
через разделяющую ступени стенку (фиг. 162).
Потеря на трение рабочего колеса о воду определится из уравне­
ния (4), если иметь в виду, что высота напора отдельного колеса
равна
Ын — I • сопз! ■
_з_
2
В 22 =  —]= ■ сопз! • Н
V 1
0-22 =
1
у 1 К г
(43)
Таким образом п о т е р и  ч е р е з  з а з о р  и п о т е р и  на т р е н и е  
р а б о ч и х  к о л е с  о в о д у  с о г л а с н о  у р а в н е н и я м  (42) и (43) 
у н а с о с а  с ; с т у п е н я м и  м е н ь ш е  с о о т в е т с т в у ю щ и х  п о ­
т е р ь  в о д н о с т у п е н ч а т о м  н а с о с е  в ] / /  раз .
П о т е р и  на т р е н и е  в п о д ш и п н и к а х  должны быть у много­
ступенчатых насосов несколько выше благодаря их большему весу. 
Однако по сравнению с другими потерями влияние этой потери не­
велико.
Так как высота теоретического напора Н{к обратно пропорциональна 
количеству ступеней, а следовательно, скорость их меняется обратно 
пропорционально корню из числа ступеней, то ясно, что в многосту­
пенчатых насосах возникновение кавитации (см. следующую главу Л) и 
вызываемое ею ухудшение к. п. д. наступят позже, чем у насосов одно­
ступенчатых.
Из всех этих рассуждений следует, что п р и  в ы ш е у к а з а н н ы х  
у с л о в и я х  к. п. д. м н о г о с т у п е н ч а т о г о  н а с о с а  б у д е т  во 
в с е х  с л у ч а я х  в ыше ,  чем к.п .д . о д н о с т у п е н ч а т о г о  н а с о ­
са.  Также благоприятным для многоступенчатых насосов окажется срав­
нение расхода воды на сальниковые уплотнения и выравнивание осевого 
давления. Так как зачастую не удается выдержать равенства наружных 
диаметров (в тех случаях, когда требуется уменьшить чрезмерно высо­
кое число оборотов одноступенчатого насоса), приходится прибегать 
к увеличению наружного диаметра колеса, что приводит к еще боль­
шему относительному повышению потерь в одноступенчатом насосе.
Очевидно, преимущество многоступенчатого насоса остается без­
условным до тех пор, пока к. п. д. мотора не начнет ухудшаться в связи 
с пониженным числом оборотов, и, кроме того, до тех пор, пока уве­
личение стоимости насоса и мотора, связанное с большим числом сту­
пеней, будет окупать достигаемую насосом экономию мощности.
Так как в многоступенчатых насосах увеличение потерь с увеличе­
нием диаметра менее заметно, чем у одноступенчатых насосов, то 
очевидно, что отношение наружного диаметра рабочего колеса В.2 к О х 
может быть принято большим, чем в насосе одноступенчатом: чем 
больше число ступеней, тем большим может быть принято это отно­
шение. Благодаря этому в ряде случаев количество 'ступеней может 
быть уменьшено, так как оно обратно пропорционально квадрату наруж­
ных диаметров.
Ь) Насосы „многопоточной" системы (параллельная установка 
рабочих колес). Параллельное включение нескольких колес дает воз­
можность уменьшить наружный диаметр колеса, т. е. увеличить число 
оборотов по сравнению с одноступенчатым насосом (фиг. 5а). Мы бу­
дем сравнивать между собой обе указанные конструкции, принимая, что 
соотношения, рассмотренные в обеих конструкциях, выбраны наивыгод­
нейшими, чему соответствуют геометрически подобные друг другу 
очертания рабочих колес. Кроме этого, как и прежде, величина подачи, 
высота напора, а следовательно, и мощность обоих насосов, прини­
маются одинаковыми. Так как при этом совпадут также и треугольники 
скоростей, то, следовательно, и скорости при входе и при выходе из рабо­
чего колеса будут также одинаковыми. Поэтому, при у колесах сечения 
каналов меняются обратно пропорционально у, а следовательно, все 
длины, в частности, и диаметр, меняются пропорционально У у ■ При
этом соотношение потерь будет следующим:
1. Г и д р а в л и ч е с к и е  п о т е р и .  Так как в выражении для потерь
напора по уравнению (39) отношение остается постоянным, то изме­
нение гидравлических потерь можно отнести исключительно за счет 
возможного изменения коэфициента X. Очевидно, что коэфициент X 
будет для обоих случаев различен в связи с изменением второго и треть­
его членов указанного уравнения (39а), так как в них величина (I 
меняется обратно пропорционально У  у. Потеря на преобразование ско­
ростей и давление и на повороты будет в обоих случаях одинакова.
2. П о т е р я  ч е р е з  з а з о р ,  п о т е р я  на т р е н и е  р а б о ч е г о  
к о л е с а  о в о д у  и на  т р е н и е  в п о д ш и п н и к а х .  Сечение/7; 
зазора одного колеса уменьшается пропорционально у. Так как вели­
чины у, и Нр1 в уравнении (16) не меняются, то полная величина 
потерь через зазоры у колес будет такой же, как и для насосов с од­
носторонним всасыванием.
П о т е р и  на т р е н и е  р а б о ч е г о  к о л е с а  о в о д у  также 
будут в обоих случаях одинаковы, так как сумма боковых поверхно­
стей у рабочих колес равняется боковой поверхности единственного 
рабочего колеса, а окружные скорости одинаковы. При этом, однако,
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при применении сдвоенного колеса (с двусторонним всасыванием) по 
сравнению с колесом с односторонним всасыванием ее относительная 
величина уменьшается в два раза.
/  1 \ з
Так как веса рабочих колес меняются пропорционально ( -—  | , то
■ . * . /  1 \ 3 1 * ' общий вес всех ] рабочих колес равен ] ( == - - -  от веса един-
\  V )  )  V  ]
ственного колеса, благодаря чему следует ожидать некоторого умень­
шения потерь от трения в подшипниках, так как окружная скорость 
цапф в подшипниках остается без изменения.
В общем можно сказать, что если сравнить одноступенчатый насос 
с двухсторонним всасыванием с насосом с несколькими параллельно 
работающими рабочими колесами, то у последнего вследствие разделе­
ния потока и связанных с ним гидравлических потерь при том же числе 
лопаток следует ожидать некоторого незначительного ухудшения к. п. д. 
Если же- сравнивать этот последний с одноступенчатым насосом с одно­
сторонним всасыванием, то в связи со значительным уменьшением потерь 
на трение рабочих колес с воду и на трение в каналах, а также луч­
шей формой лопаток следует ожидать даже некоторого улучшения к. п. д.
Существенным недостатком многопоточных насосов (т. е. с параллельно 
работающими колесами) является то, что колеса приходится сажать во 
избежание слишком длинных валов возможно ближе друг к другу. Это 
приводит к тому, что при подводе воды к колесу приходится делать 
крутой поворот и условия входа ухудшаются, вызывая (§ 78) опасность 
появления кавитации. Способность всасывания также уменьшается по 
сравнению с одиночным колесом, поэтому имеется стремление приме­
нять вместо насосов с параллельно работающими колесами обычные 
насосы, снабженные зубчатой передачей между мотором и насосом.
Л. КАВИТАЦИЯ
76. ПРИЧИНЫ И СЛЕДСТВИЯ
Если внутри насоса давление в жидкости падает в какой-либо точке 
ниже давления, соответствующего давлению паров жидкости при имею­
щейся температуре, то начинается выделение пара (§ 2), и внутри у поверх­
ностей насоса образуются пространства, наполненные паром и выделив­
шимися газами. Это явление, называемое к а в и т а ц и е й ,  давно известное 
в поршневых насосах, в насосах центробежных заслуживает еще боль­
шего внимания. Всякое падение давления в потоке связано с соответ­
ственным повышением скорости, что во многих отношениях действует 
весьма неблагоприятно. Оторвавшаяся от поверхности вода ввиду 
отсутствия всякого тормозящего ее воздействия, подходя вновь к стенке, 
ударяет в нее. Количество выделившихся газов настолько мало, что 
оно не может дать какого-либо амортизирующего эффекта точно так 
же, как и пар, который под влиянием внезапного повышения давления 
очень быстро конденсируется. Благодаря неупругому удару работа 
насоса сопровождается шумом — от самого легкого до весьма громких 
ударов, которые становятся невыносимыми для окружающих и вызывают
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недопустимые колебания во всей машине. Далее ввиду ударного харак­
тера всего явления весьма затрудняется и обратное преобразование 
скорости в давление. Надо еще добавить, что потери от трения о 
стенки также увеличиваются в местах кавитации. Все это вызывает, 
понятно, большую потерю энергии и связанное с ней падение к. п. д.
Третье и наиболее неприятное с ледствиекавитации — это р а з ъ е д а ­
н и е  м а т е р и а л а  (эрозия). Для того чтобы предел упругости остался 
непревзойденным, давление в месте удара потока о стенку (если прене­
бречь амортизирующим действием газа) не должно превосходить вели­
чины 1
аха.2 
йх -{- п2 ( 1)
Здесь Чюп — нормальная составляющая относительной скорости; ах — 
скорость звука в жидкости; а,2 — та же скорость в материале стенки. 
Для воды2 ах =  1 437 м/сек', при 13,7°С, для железа а2 =  5 124 м/сек, 
для латуни п2 =  3 479 м/сек. Из уравне­
ния (1) при у =  1 000 кг/м  действие воды на 
железо вызывает давление, равное (в кг/см2)
Р =  П ,4 да,;, (1а)
а при действии на латунь — фиг- 165- Углубления, вызы-
вающие возрастание скоро-
р  =  10,3 ъсп. (1Ь) стей.
Скорость удара %ип значительно увеличивается, когда имеются углуб­
ления, изображенные на фиг. 165. Если эти углубления имеют острые 
углы, то там образуется наибольшее давление, поэтому эти углы разъ­
едаются в первую очередь8. Давление также значительно повышается 
вследствие того, что пузырьки пара, двигающиеся по направлению потока, 
в местах удара мгновенно сокращаются и исчезают (из-за конденсации), 
что равноценно еще дополнительному удару. При этом газы, заключав­
шиеся в них, сжимаются (под одновременным действием внешней работы, 
совершаемой давлением, и работы внутренней, совершаемой конденсацией 
паров) до давления в несколько тысяч атмосфер *. Процесс разъедания 
материала стенок представляют себе таким образом, что вода, ударяю­
щая в стенку, сперва образует микроскопические углубления в местах 
наименьшей прочности материала, вызванных либо обработкой, либо 
вкраплениями (например, графита). Эти микроскопические углубления 
по вышеуказанным соображениям усиливают процесс разъедания и, 
таким образом, являются в дальнейшем очагами разрушения материала. 
Этим самым может быть объяснен губчатый (дырчатый) характер струю
1 Нийе, т. 1, изд. 26, стр. 424.
2 ЖШе, т. I., нзд. 26, стр. 450.
3 См. ТЬоша ,  Э1е Ка\пШюп Ье1 \Уаззег1игЪтеп, НубгаиИзсЬе РгоЫете, нзд. 
У01, стр. 67.
4 Р б { И п § е г ,  КауйаИоп ипб Коггозюп, НубгаиПзсЬе РгоЫете из\у., стр. 
14 и след., далее, А с к е г е 1, КауНаНоп. НапбЬисЬ бег Ехреп'тегбафЬузйс, нзд. 
УПеп-Нагтз, т. 4, часть 1, стр. 463 и след., 1е1рг1§;, Акаб. Уег1а§з§ез. 1931, 
или Езсйёг \Уузз. ММ. 1930, стр. 28 и след.
264 X Кавитация
туры материала после разъедания (фиг. 165а 1 и 165Ь 1). Этим же объяс­
няется и значительное влияние качества обработки поверхности2.
Приведенные рассуждения показывают, что кавитация при малых 
скоростях щп, т. е. при малых давлениях, не вызывает разъедания3. Во 
всяком случае надо, однако, сказать, что наблюдающиеся разрушения 
стенок должны относиться, главным образом, к механическому воздей­
ствию, как то было показано Феттингером (РбШп§ег) при опытах со стек­
лянными стенками. Только этим можно объяснить, что в некоторых, 
особо невыгодных, случаях разрушение лопаток наступало уже через 
несколько часов работы. Химические процессы играют в этом явлении
фиг. 165а. Изъеденная при кавитации поверхность 
отливки.
Фиг. 165Ь. Разрез отливки фиг. 165а.
также значительную роль. Пузырьки выделившихся газов, находящиеся 
под действием удара воды, т. е. под очень большим давлением, и зна­
чительно повышающие благодаря кратковременности действия сил свою 
температуру, весьма активны химически, особенно в тех случаях, если 
они вдавливаются в углубления металла, лишенного пленки окиси. Как 
только на поверхности металла образовались углубления или тонкие 
трещинки, в них будет собираться газ, увеличивая дальше свою- разру­
шительную деятельность.
В ряде случаев играют известную роль также и электрические явле­
ния гальванического характера, причем для них имеют большое значе­
ние свойства воды. Однако при интенсивном (быстропротекающем) 
разъедании материала стенок все же наиболее существенным фактором 
является механическое воздействие потока.
г Заимствовано из ЕзсЬег \Уузз МШ„ 1930, стр. 33. 
з XV. Н а  1 т , 2. У1>1, т. 75 (1931), стр. 1283.
з См. также Е. Н о п е § § е г ,  МеХаПегозюп бигсЬ ХУаззег шкЗ Бзтр1, УегЬ. 
2 ш1. 1\оп§г. 1. Тес1ш. Мес1ъ, 2йпсЬ и. Ьа'ргф' 1927, стр. 347. Опыты над большим 
количеством металлов, подвергавшихся при а т м о с ф е р н о м  давлении пери­
одическому влиянию тонкой струи воды, дали уменьшение веса /е • (125 — с)-, 
где с — относительная скорость воды в м /сек . Таким образом, при скорости 
в 125 м /с е к  разъедание равно нулю. Акерет указывает, однако, в 5сЬ\уе12. 
Ваиг1§, т. 98 (1931), стр. 309, что при скорости с  =  50,м /с е к  имеются разъедания.
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Весьма важным является то, что разъедание начинается не в месте 
отрыва воды от стенки, т. е. не в месте наименьшего давления, а ниже, 
по направлению потока, там, где происходит удар воды о стенку.
В ы б о р  м а т е р и а л а .  Безусловно правильнее избегать появления 
кавитации, чем бороться с разрушением материала путем надлежащего 
его выбора. Но во многих случаях приходится рассчитывать на воз­
можность появления кавитации. Это бывает в тех случаях, когда для 
удешевления и упрощения установки приходится принимать большие 
числа оборотов и большие высоты всасывания (или недостаточный напор 
притекающей воды в том случае, если насос подает горячую воду). 
В этих случаях явления кавитации весьма возможны, и в соответствии, 
с этим приходится применять материалы, достаточно хорошо сопро­
тивляющиеся разъеданию. От этих материалов требуется неутомляемость, 
значительная прочность и большой процент удлинения в совокупности 
с хорошей сопротивляемостью химическим воздействиям. Совершенно 
недопустимы хрупкие материалы, как стекло или чугун (фиг. 165а и Ъ). 
Чугун перлитового строения значительно более устойчив1. Вязкие бронзы, 
применяющиеся для судовых винтов, в центробежных насосах не дают 
особо хороших результатов. Литая сталь с небольшим содержанием хрома 
и никеля также подвержена сильным разъеданиям. По опытам над тур­
бинами Каплана2 литая сталь с большим содержанием хрома весьма 
хорошо противостоит разъеданию. Применение этой стали, однако, 
ввиду ее высокой цены и трудности обработки возможно только в ис­
ключительных случаях. Опыты в лаборатории завода Л М. УоИЬ НеП 
бепйеш 3 показали весьма хорошие свойства нержавеющей стали. За­
служивает внимания сделанное при этом заключение, что многие материалы 
имеют в смысле разъедания устойчивость большую, чем можно было 
бы ожидать, основываясь на их прочности.
Весьма эффективным оказалось применение защитных покрытий 
и особенно наваривание на поверхности устойчивых против коррозии 
материалов4, последнее, однако, требует большой тщательности в вы­
полнении. Совершенно непригодным оказалось покрытие из резины. 
Дальше укажем еще раз на весьма большое значение качества обработки, 
поверхностей. Всякие шероховатости, в том числе и следы обработки 
в виде рисок и т. п., должны быть устранены.
Кроме того, надо указать, что наблюдается „коррозийная усталость1' 
металлов, в особенности у стали. За счет этого явления, как показали 
опыты Мак Адамса5 (Мс. Айатз) и др .6, прочность материалов снижается 
до 2/3 и далее (при этом опыты производились с водой). Весьма интересно, 
что по упомянутым английским опытам наиболее устойчивыми в смысле 
разъедания при кавитации являются как раз те материалы, которые 
обладают наибольшей устойчивостью в отношении „коррозийной уста­
лости11, Из этих соображений весьма существенно указание § 103 о
1 См. также работу Нопе§§ег’а, указанную в предыдущей сноске.
2 Еп§теег, 1930, 17 октября, стр. 418 и след.
3 На 1 т, 2. УБ1, т. 75 (1931), стр. 1293 и след.
4 Еп§шеепп§', 1932, стр. 366 и след.
5 См. Т Ь о т а ,  2. УБ1, 1930, стр. 719 и 1773, 1931, стр. 997; 2. МазсЫпеп- 
Ьаи. 1931, стр. 700.
6 См. упомянутые в начале § 103 опыты \УбЫег-1пзШи1з бег ТесЬп. НосЬ- 
зс1ш1е Вга1шзс1г\уещ.
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том, что стержни, поверхность которых была предварительно подверг­
нута обработке давлением (обжата, откована), обладают повышенным 
сопротивлением против коррозии *, ибо это значит, что от них можно 
ожидать также и повышенной стойкости при кавитации.
77. НАИБОЛЬШАЯ ДОПУСТИМАЯ ВЫСОТА ВСАСЫВАНИЯ
Наибольшая допустимая высота всасывания определяется опасностью 
возникновения кавитации. В насосе местом наименьшего давления целе­
сообразно считать высшую точку В  окружности входа в рабочее колесо 
(фиг. 166), хотя обычно кавитационные явления и не развиваются в 
указанном месте. Во всяком случае расстояние е '  от этой точки до 
уровня воды в питающем насос бассейне будет наибольшим.
Ф и г . 166. В ы сота  вса­
с ы в а н и я  е /ц е н т р о б е ж ­
н о г о  н а с о с а .
Ф иг. 167 . И зм ен ен и е  к. п . д . и  р а с х о д а  в за в и с и ­
м о сти  от  вы соты  в са сы в а н и я  п р и  о д и н а к о в о м  на­
п о р е  и ч и сл е о б о р о т о в .
Обозначим в метрах водяного столба через:
"■ =  Т10 030 да,дение " ара "ри дакной те“ "ература воды (й ” кг,“ 8'
7 — удельный вес воды в кг/м3, см. § 1);
Д — атмосферное давление или в случае, если насос засасывает 
воду из закрытого сосуда, давление в нем; ■
Н 'ш — сумму всех потерь во всасывающем трубопроводе вплоть до 
точки В ; в эти потери войдут потери от трения в трубопро­
воде, потери от изменения сечения и направления потока и от 
удара при входе на рабочее колесо (в случае наличия последнего).
1 См. т а к ж е Т Ь и ш, 2 .  У Э ! ,  т. 75 (1931), стр . 1328  и  с л е д .
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При этих обозначениях получим давление в точке В
(2)
Наибольшая высота всасывания, при которой начинается явление 
кавитации, определится тем, что в этом случае Н1 —  Н{; отсюда полу­
чаем наибольшее значение высоты всасывания
Если подсчитать по этой формуле допустимую высоту всасывания 
для обычных условий, то мы получим для е '  тах значение свыше 9 м , 
т. е. значение, лежащее значительно выше наблюдаемых на практике 
высот.
Так, например, автор настоящего курса исследовал в 1923 г. всасы­
вание девятиступенчатого насоса высокого давления; опыт производился 
таким образом, что при постоянном числе оборотов и п о с т о я н н о й  
с у м м а р н о й  в ы с о т е  н а п о р а  постепенно . повышалась величина 
разрежения у всасывающего патрубка (путем прикрывания задвижки во 
всасывающем трубопроводе) и в то же время измерялась величина по­
дачи. При этом фланцы и сальники были смонтированы настолько тща­
тельно (плотно), что даже при высоком разрежении воздух в насос 
проникнуть не мог. Очевидно, что в таких условиях величина подачи 
должна была оставаться постоянной до тех пор, пока не начиналось 
явление кавитации. На фиг. 167 показана действительная величина по-
с
дачи воды в зависимости от разрежения, т. е. от суммы е'8-\
в сантиметрах ртутного столба. Кривая А относится к 2 600 об/мин, 
кривая В  — к 2 500 об/мин. Температура воды и барометрические 
давления указаны на фигуре. Как видно, расход воды через насос остается 
постоянным при возрастании разрежения до тех пор, пока разрежение 
не достигнет величины 6,8 м  вод. ст. (около 50 см рт. ст.), при дости­
жении этой величины разрежения подача насоса (расход) начинает резко 
падать и при разрежении, равном давлению паров при данной темпера­
туре, подача прекращается совершенно; к. п. д. при этом падает по 
кривой А и построенной для 2 600 об/мин. Кривая С, нанесенная пунк­
тиром, относится к такому же опыту, но произведенному с насосом 
при условиях, соответствующих нормальным условиям эксплоатации 
насосов, т. е. когда уплотнения во всасывающем трубопроводе и саль­
нике произведены без особой тщательности. Из - полученной кривой 
можно видеть, что проникающий во всасывающий трубопровод воздух 
понижает подачу насоса сразу же по возникновении разрежения.
Из опыта следует, что уравнение (3) дает значение для допустимой 
высоты всасывания на 3 м  большее действительно допустимой высоты. 
Можно было бы предположить, что это явление объясняется выделением 
растворенного в воде (не проникающего через неплотности) воздуха, 
в связи с чем и уменьшается величина подачи. Безусловно, при пони­
жении давления от атмосферного А до Н1 часть растворенного в воде 
воздуха должна выделиться, так как по указаниям § 3 вода при 20° и при 
любом давлении растворяет воздух (имеющий это же давление) в коли­
честве 0,02 от своего объема. Так как с понижением давления объем
е‘8 шах (3)
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воздуха увеличивается в 0,02 —  раз, то из воды в форме пузырьков
выделится 0,02 ---- 1^ доля объема воздуха. При этом, однако,,
выделение частиц воздуха должно начаться уже при малых разрежениях, 
т. е. вызвать постепенное падение характеристики насоса (кривой подачи). 
Так как в действительности этого не наблюдалось, то указанное выде­
ление пузырьков воздуха никак не может служить причиной устано­
вленного из опытов резкого падения величины подачи. Скорее это 
следует объяснять тем, что внутри насоса имеются места, в которых 
давления оказываются меньшими, чем в точке В. Если обозначить раз­
ность давлений между точкой В  и точкой с наименьшим давлением 
через А/г, то вместо уравнения (3) надо записать
=  . (4)
Если провести указанный выше опыт на одноступенчатом насосе, 
то иногда оказывается, что кривая к. п. д. н е з а д о л г о  до  н а ч а л а  
п а д е н и я  с н о в а  п о д н и м а е т с я ,  т. е. что  п р и  н а ч а л е  к а в и ­
т а ц и и  к. п. д. о к а з ы в а е т с я  л у ч ше ,  че м п р и  н о р м а л ь н о м  
р е ж и м е  р а б о т ы  (фиг. 214Ь). Это можно объяснить тем, что при 
начале срыва происходит некоторое уменьшение трения о стенки, 
а ударов 0 них, порождающих потери, еще не имеется.
78. МЕСТА НАИМЕНЬШИХ ДАВЛЕНИЙ И СООТВЕТСТВУЮЩИЕ ИМ
ЗНАЧЕНИЯ А к
Как показывает классическая гидродинамика, образование пустот 
внутри безвихревого потока жидкости невозможно1; оно возможно лишь 
у ограничивающих ее стенок. Так как в направляющем аппарате и колесе 
абсолютное движение идеальной жидкости всегда безвихревое, то 
.места наименьшего давления должны находиться у стенок канала. Благо­
даря же влиянию вязкости в жидкости образуются вихри, центры ко­
торых представляют, как это указано-в §21, точки наименьшего давления. 
И в действительности, например, при работе судовых винтов внутри 
жидкости наблюдают образование пустот2. Аналогичные явления могут 
происходить, очевидно, и в центробежных насосах.
Причинами понижения давления А/г внутри насоса могут быть 
следующие:
а) Давление на лопатку. На фиг. 168Ь показаны кривые распре­
деления давления вдоль поверхности крыла, имеющего профиль, изо­
браженный на фиг. 168а, полученные Геттингенской лабораторией3. 
Распределение давления дано для трех различных углов атаки 8. Из 
диаграмм видно, что подъемная сила образуется, главным образом, за 
счет разрежения на верхней поверхности крыла.
Этому понижению давления в центробежном насосе соответствует 
понижение давления Д/г' при входе в канал между лопатками, на которое 
было указано уже в § 38 при исследовании давления на лопатку. Однако
1 См. ЬатЪ, ЬеЬгЬисЬ бег Нубгойупагтк, нем. перевод 1931 г.
2 РОГНпд'ег, НубгаиНзсЬе РгоЫете из\у„ стр. 19.
3 Ег§еЬп. с1. аегоФупат. УегзисЬзапзНИ ги  ОбШп§еп, III 1лек МйпсЬеп и. 
ВегИп 1927, стр. 132.
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для радиального колеса это падение давления на небольшом расстоянии 
от  ^входа исчезает под влиянием центробежной силы, как это видно на 
фиг. 169. Имеющееся там пересечение линий давления можно объяснить 
явлениями, описанными ниже (в этом же параграфе в п. Ь, (3) и про­
исходящими при обтекании входной кромки лопатки *. Во всяком случае 
точку наименьшего давления надо искать на задней стороне лопатки,
недалеко от ее входной кромки2. 
как в область малого давления, 
почему и понятно, что насос во­
обще всасывает.
Аналитическое определение ве­
личины разрежения Д к', вызы­
ваемого лопаткой, возможно, если 
исходить из уравнения (34) § 43, 
определяющего величину давления 
на лопатку Д к х, так как послед­
нее согласно сказанному обуслов­
лено, главным образом, разреже­
нием на задней стороне лопатки» 
Если считать разрежение АН' 
пропорциональным давлению н 
лопатку Д Ну, то из уравнения (34 
получаем
з о  о; нпД и' —= ф Акх =  — в
7Г
или для <2'
А к ' =
п г  8ЬХ 
2 гхъЬх с0 т
60 ф ^  с°т
г 8 п
Коэфициент © вследствие уже 
указанного влияния центробежной 
силы при радиальном входе значи­
тельно меньше, чем при осевом,
Таким образом вода втекает в канал,
1172 73
(5)
(5а)
.Разрешение на верхней 
поверхности
Фиг. 168а и 168Ь. Профиль крыла (№ 587, 
Геттингенской лаборатории) и соответ­
ствующие распределения давления при 
углах атаки о =  4,2°; 2,8°; 1,4°.
и поэтому для радиальных лопаток при : 2 © =  0,25. При умень­
шении © растет и при —  — 1,5 может достигать величины 0,5,
так как в этом случае влияние центробежной силы уменьшается.
При лопатках двоякой кривизны с достаточно определенным осевым
входом и —  <  1,5 (фиг. 170а) © =  0,6 до 0,8.
Г 1
При осевых лопатках © =  1 1,4.
Для промежуточных форм лопаток следует брать соответственно 
средние значения ©.
1 См. сноску 2, стр. 273.
2 См. приведенную в сноске 2 к стр. 202 работу С 1 о з 1 е г Ь а И е п, также 
Н а § ш а у е г ,  Меззпп§еп без Пгискуег1аи?з йЬег Фаи1- ипс! ЬейзсЬаи{е1 из\у. 01ззег- 
1аНоп ВгаипзсН\уе1§' 1932, из которой взята фиг. 169. Далее 5. 11 с й 1 ш а г и, 
Ф РакиНу Еп§п§., Токю нлр. Пп1 V., т. XVI, Л1» 6 (сентябрь 1925) и указанную 
в сноске 1, стр. 220, работу Уепбо, стр. 59.
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Изменение величины (3 имеет значение, поскольку при неработающих 
входных участках лопаток (§ 34) ср меньше, чем при сильно нагруженных. 
Упомянутые значения <в относятся к безударному входу и при умень­
шении коэфициента подачи (см. конец
О.
§ 56) они также умень­
шаются. Для р а д и а л ь н ы х  л о п а т о к
8 = 1 г <1г - \ { г - гъ >
Фиг. 169. Изменение давления на лопатку в радиальном 
колесе при безударном входе в зависимости от ради­
уса г. Н1 — давление на переднюю поверхность; к и  — 
давление на заднюю поверхность; ЛТ= у Д/г Ь — нагрузка 
на единицу длины лопатки; Мг' — разрежение, вызван­
ное нагрузкой на лопатку; Мгг" — разрежение, вызванное 
изменением направления при обтекании кромки; г  — /у— 
расстояние по радиусу от входной кромки лопатки.
далее, по уравнению (5)
Д Н' =
60 о: и ,,
п г Ь 1 ( г \ — л?)
или,
60 и.после подстановки п —  ----- 4,
2 г, к
С
Д 1 /  Л 07)1к ' =  4 1Г ср ------
и \1 2
(6)
(7)
1
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Точно так же для о с е в ы х  л о п а т о к
Л /гг =  2 ф и — —  ,
‘ е и г ( 8>
так как в этом случае гх — г.2 =  г, ах — и2== и и 3  — ^ х  • г  == г (  с1х= г ■ е ,,
где е — длина лопатки, измеренная в осевом направлении (фиг. 170),. 
2 гг.
или, так к а к -----  равно шагу лопаток т
д к ' =  9 - 5 ® Н ./Л* (9)
Фиг. 170. Лопатки осево­
го насоса.Осевая лопатка с крылообразным профи­
лем рассматривается особо в п. с § 94.
При других видах лопаток Д оопределяет­
ся по уравнению (5) или (5а) путем подста­
новки соответственных значений статических 
моментов 5  для линий тока в меридиональной 
плоскости (см. конец § 42).
Надо обратить внимание на то, что вели­
чина Д О  изменяется пропорционально напору 
и обратно пропорционально несущей „длине" 
лопатки. Для многоступенчатых насосов в пре­
дыдущие уравнения следует вместо величины 
Нш подставлять лишь часть ее, приходящуюся 
на первую ступень.
Ь) Изменение направления. Если абсолют­
ные траектории частиц оказываются кривыми, 
то это вызывает появление центробежных сил,
которые по § 5 , Ь в свою очередь вызывают понижение давления в на­
правлении к центру кривизны. Такие изменения направления имеют 
место в следующих точках:
а) П е р е д  в х о д о м  на  л о п а т к у .  В случае радиального колеса 
поток должен не задолго перед лопаткой изменить направление из- 
осевого в радиальное (фиг. 61). Из-за этого давление в точке А " делается 
больше, а в точке А ' меньше, чем то, которое было бы при прямо­
линейном течении. Между контуров боковых поверхностей колеса будет 
проходить линия средних скоростей (см. также фиг. 67а). Если сот 
будет скорость на ней, а со, — скорость на внутренней граничной 
поверхности, то уменьшение давления выразится
Д /г" =
Фиг. 170а. Взаимное рас-' 
положение частей фиг. 
175 и 176 насоса с дву­
сторонним всасыванием,.
2 §
(Ю )
Если для приближенной оценки явления подсчитать соотношения 
для плоского колена с общим центром кривизны в меридиональной 
плоскости, то, применяя закон площадей, можно показать, что средняя 
скорость сот будет иметь .место в точках с радиусом
0 °1 Ь. /,->4
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где р„ и р, — радиусы кривизны стенок. Так как со1 =  сот—  , то уравне-
Р* •
иие (10) дает
(12)
Так как поверхности стенок обычно не имеют общего для них в ме­
ридиональном сечении центра кривизны, то приходится ограничиваться 
теми случаями, когда эти центры в осевом направлении отстоят друг 
от друга не очень далеко. Кроме того, поток в действительности не 
плоский, а симметричный относительно оси, так что даже в случае 
общего центра кривизны для всех линий тока средняя скорость будет 
иной. Ввиду этого уравнение (12) пригодно лишь для предварительных 
(ориентировочных) подсчетов. Более точный расчет можно произвести, 
взяв за основу вместо закона площадей уравнение (19а) § 7. При 
этом получается, что- при отклонении потока на 90°, т. е. при хорошем 
подводе воды к колесу вдоль его оси, соотношения не столь неблаго­
приятны, как при конструкции, показанной на фиг. 170а, в которой 
поток отклоняется при входе на 180°. Насосы с подобным входом не 
годятся для больших высот всасывания или высокой быстроходности.
Однако отклонение потока даже на 90° также наносит ущерб ра­
боте насоса, что может быть заключено на том основании, что непра­
вильности в изготовлении, например, острые края, утолщения, выступы 
и т. п. в точке А ' (фиг. 61), понижают высоту всасывания и к. п. д.
Влияние отклонения потока усиливается при расходах, сильно отли­
чающихся от расхода безударного входа, особенно при отличии их в 
сторону увеличения. Это относится и к направляющему аппарату, не­
смотря на имеющееся за колесом избыточное давление1. Всем этим 
может быть объяснено то, что в центробежных насосах при расходах, 
близких к нулю, появляется шум, характерный для кавитации.
Наличие ряда колен в всасывающем трубопроводе (расположенных 
>в разных плоскостях) сообщает потоку в соответствии с указаниями 
в конце § 28 вращательное движение, в результате которого в колесо 
потоком вносятся „полые вихревые нити“. При больших насосах это 
вращение может образоваться еще во всасывающей трубе в том случае, 
если притекание к ней (к ее храпку) происходит несимметрично (каса­
тельно мер борьбы с этим см. § 112, фиг. 299).
Р) П р и  о б т е к а н и и  л о п а т к и  из-за ее  к о н е ч н о й  т о л ­
щи н ы.  Помимо влияния давления лопатки и сужения сечения канала, 
обусловленного конечной толщиной лопаток, при обтекании передней 
кромки лопатки имеет место понижение давления, которое вызвано 
только лишь связанным с этим обтеканием отклонением потока и сопут­
ствующим ему появлением центробежных сил. Наибольшее понижение 
давления имеет место в точке А  (фиг. 171). В точке разветвления В  
вся скорость преобразуется в давление. На участке ВА  это избыточное 
давление падает, переходя в разряжение, характер изменения давления
1 НаЬп,  01е ЕпШсЫшщ бег 5рекЬегритреп, 2. У01, т. 74 (1930), № 25, 
.особенно фиг. 4.
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показан на фиг. 171а (линия V на косоизображенной лопатке1). Распре­
деление давления получено Поттером 2 по методу источников-точек 
для различных форм закругления концов лопаток в предположении 
изолированной лопатки, находящейся в безграничном плоском и невязком 
ламинарном потоке. Как и следовало ожи­
дать, разрежение тем более, чем короче 
участок для перехода к полной толщине
клопатки, т. е. чем меньше отношение —
51
(фиг. 171) и чем больше отличается ра­
диус закругления рх от некоторой наивы­
годнейшей величины. Если обозначить че­
рез -пу0 скорость невозмущенного отно­
сительного потока перед лопаткой, то па­
дение давления можно определить из вы­
ражения
Д / Г  =  ф
2§
(13)
Фиг. 171. Обтекание кромки 
лопатки. А — точка наиболь­
шего разрежения; В — крити­
ческая точка; 1\ — длина за­
остренной части лопатки.
При этом коэфициент ф:
при профиле, изображенном на фиг. 171................... ...  . ф =  0,38
при топорообразном заостренном профиле той же длины ф =  0,45 
при профиле, изображенном на фиг. 171, но с большим
радиусом закругления рг .............................................ф =  0,5 до 0,6
при закруглении по полуокружности рх =  0,5^ =  1Х. . . ф =  1,25
При больших относительных скоростях притекания это понижение 
давления достигает значительной величины. Так, например, при
ш0 =  20 лг/се/с |  чему соответствует - - ^ 2 0  м  |  понижение давления
Л /Г при указанных выше коэфициентах ф будет достигать величины, 
лежащей в пределах между 7,6 и 25 м, так что даже при высоте вса­
сывания, равной нулю, должна появиться кавитация.
Однако явления, имеющие место в пограничном слое, вызывают 
некоторое уменьшение этого разрежения3. Кроме того, зона разрежения
1 Наклон выбран для того, чтобы лучше объяснить пересечение кривых 
давления (фиг. 169) влиянием конечной толщины лопаток, так как на правой 
стороне фиг. 171а (кривые которой вычерчены так же, как и на фиг. 169) это 
пересечение также имеет место. Имеющиеся на фиг. 171а положительная и 
отрицательная площади давления и / 2 указывают на то, что начальный 
участок лопатки конечной толщины передает потоку работу, несмотря на вы­
полнение его средней линии как не передающей работы. То, что на фиг. 169 
разрежение Д/Г с задней стороны лопатки больше, чем с передней (влево от 
точки А), можно объяснить несимметричным заострением начала лопатки и 
начинающейся здесь передачей давления. Далее надо обратить внимание на то, 
что из-за искривления линии тока при входе отсутствие удара может действи­
тельно иметь место лишь вблизи серединной линии тока.
2 Р б 11 е г, ОЪег беп ЕшИизз без Кор1ез уоп 5сйаи1е1ргой1еп Ьет Кге1зе1гй(1ет 
аи! <Не КаУЙаНоп. П1ззег1. АасЬеп, 1927; Р б Ш п § е г ,  НубгаиНзсЬе РгоЫете, 
стр. 54 и след.; IV е I п 1 §, 1Уаззегкгай и. ^/аззепуЩзсй., 1932, тетр. 7 и 9; Н. Н о 11, 
Рогзсйип^, т. 3 (1932), тетрадь за май.
3 При обтекании круглого цилиндра коэфициент ф должен был бы быть 
равным 3, однако опыты дают ф ^ 1 .
18 Зак. 4077.— Центробежные и пропеллерные насосы.
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Фиг. 171а. Распределение давления у кромки пря­
мой осевой лопатки. Давления отложены слева от 
средней линии лопатки (линия 1), а в зависимости 
от расстояния по оси х  — справа (линии и к11) 
1 Ср. фиг. 169.
настолько коротка, что при не слишком большой скорости щ  значи­
тельных срывов с передней кромки не наблюдается. Поэтому опреде­
ленную по уравнению (13) величину Д/г'" следует исправить, умножая 
ее на некоторый дробный коэфициент, однако о величине последнего
пока еще ничего не 
известно. Надо доба- 
вить, что контролиро­
вать закругление кром­
ки чрезвычайнозатруд­
нительно и дорого: в 
то же время незначи­
тельные изменения в 
очертании входной 
кромки могут вызвать 
значительные измене­
ния величины А/г'". Но 
все же понижение дав­
ления АН"' действитель­
но имеет место и при 
этом по величине зна­
чительно превосходит 
АН', как то и по­
казывает эксперимен­
тально полученная диа­
грамма фиг. 169. Отсюда можно сделать окончательное заключение, 
что для достижения большей высоты всасывания необходимо применять 
маленькие радиусы закругления рх и большие длины переходных участ­
ков /г  Заостренная форма входных концов лопаток, описанная в § 34,а 
с нерабочим входным участком (фиг. 68), так же может быть рекомен­
дована в том случае, если угол у точки Е  будет заменен 
плавным переходом.
у) В з а з о р е .  При рабочем колесе, выполненном с от­
крытыми рабочими каналами, т. е. без одной из стенок колеса, 
как то имеет место в быстроходных насосах (фиг. 233а) и 
Обоазова- ос°бенно в осевых насосах (фиг. 2115), в зазоре между ко­
нце раз- лесом и кожухом вследствие разности давлений имеет место 
решения появление вихрей, аналогичных вихрям, сходящим с концов 
в зазоре крыльев самолета возникновению таких вихрей весьма силь- 
паткойЛ°й н0 спос°бствует наличие у лопаток острых краев. При уве- 
стенкой. личении давления на лопатку этот вихрь увеличивается и 
при достаточно большом разрежении на задней сто­
роне лопатки, т. е. при больших высотах всасывания, 
имеющееся внутри вихря, разрежение вызывает образование паров, что 
приводит к сильному разъеданию кожуха и лопаток. Известно, что при 
колесах с большим напором конструктивное невыполнение одной из 
стенок у колеса довольно рискованно.
с) Сужение сечения. В § 68 уже указывалось, что ненормально 
большое число лопаток, т. е. значительное сужение входного сечения
1
аЗшшу; р
I
1 См. также ЕзсИег \Уу53. МШ, 1931, тетр. 2/3, стр. 69.
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канала из-за конечной толщины лопаток связано с резким снижением 
характеристики.
й) Сопротивление трения оказывает такое же влияние, что и су­
жение сечения. Отсюда следует, что стенки при входе в кожух и колесо 
должны быть максимально гладкими, т. е. хорошо обработанными. Кроме 
того, надо избегать гидравлически невыгодных форм сечений каналов 
в колесе и перед ним; особенно следует избегать острых углов в ка­
налах и вытянутых прямоугольных сечений.
О п р е д е л е н и е  ДА в у р а в н е н и и  (4) для аналитического опре­
деления допустимой высоты всасывания следует определить величину ДА, 
входящую в уравнение (4), при 
этом, понятно, понижения давле­
ния ДА', ДА" и т. д., определен­
ные раньше, не должны быть 
просуммированы просто, так как 
они относятся к различным точкам.
Точно так же не надо забы­
вать, что явление срыва усили­
вается, если в соседних точках 
имеет место сильное понижение 
давления. Так, например, само 
по себе мало опасное понижение 
давления ДА'" в точке А (фиг. 171), гыяют
описанное в п. Ь, |3, станет опас- Фиг. 173. Наибольшая допустимая ыано- 
ным, если вблизи А будет иметь метрическая высота всасывания для 
место другое понижение давления различных температур воды.
ДА', вызванное давлением лопатки
[по уравнениям (5)—(9)], или если на все явления наложится еще пони­
жение давления ДА" [по уравнению (12)], вызванное поворотом потока 
при входе в колесо.
. Поэтому в каждом частном случае для определения величины ДА 
необходим весьма тщательный анализ обстановки. Во многих случаях 
оказывается правильным считать
ДА =  ДА'-]- ДА" (14)
и одновременно учитывать долю величины ДА"', приходящуюся на ту 
же область, наряду с этим определяют также и величину ДА =  ДА" -[- ДА'"; 
при этом нужно иметь ввиду, что уравнение (13) дает преувеличенное 
значение для ДА'". Эта последняя сумма тем важнее, чем быстроходнее 
колесо, так как в этом случае относительная скорость входа увеличи­
вается.
Величины определенных выше разрежений быстро возрастают при 
увеличении скорости, т. е. при увеличении подачи. Таким образом по­
нижение характеристики насоса в области больших подач следует 
приписать влиянию кавитации, появляющейся в одном (или сразу не­
скольких) из указанных мест.
Из аналогичных рассуждений ясно, почему при увеличении числа 
оборотов насоса к. п. д. растет только до определенного предела и 
затем падает.
18*
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79. МЕРОПРИЯТИЯ ДЛЯ ИЗБЕЖАНИЯ КАВИТАЦИИ И ДЛЯ 
ДОСТИЖЕНИЯ БОЛЬШИХ ВЫСОТ ВСАСЫВАНИЯ
Из уравнения (4) следует, что допустимая высота всасывания для 
насоса может быть повышена путем следующих мероприятий:
а) Мероприятия, не связанные с изменением конструкции самого 
насоса.
а) Р а с п о л о ж е н и е  н а с о с а  н е в ы с о к о  н а д  у р о в н е м  
м о р я ,  так как при этом атмосферное давление А  наиболее велико. 
Последнее колеблется во времени на :±:50/0 около следующих средних 
значений:
высота над уровнем моря 0 500 1 000 2000 -к
атмосферное давление А 10,3 9,7 9,2 8,1 м вод. ст.
При этом в расчетах следует пользоваться значениями, уменьшен­
ными на 5°/0.
Р) П о д а ч а  в о з м о ж н о  б о л е е  х о л о д н о й  воды,  так как 
в этом случае, согласно таблице водяных паров (§ 2), велико значение Н{. 
Для того чтобы дать ясное представление о влиянии температуры воды, 
на фиг. 173 изображена в зависимости от температуры воды кривая 
изменения наибольших допустимых манометрических высот всасывания, 
относящихся к уровню точки В  [наивысшей при входе в рабочее колесо
— А  —  Н( — ДА, где се обозначает скорость в сечении, в котором изме­
ряется разрежение, а Н$к обозначает напор, теряемый из-за сопроти­
влений и относящийся к тому же сечению трубы. При построении этой 
кривой атмосферное давление было принято равным 10 м, т. е. 
А =  9,5 м, кк =  Ъ м. Таким образом уже при температуре, большей 
89° С, всякое давление во всасывающем патрубке, более низкое, чем 
имеющееся над свободной поверхностью воды в питающем насос резер­
вуаре становится недопустимым.
Если температура воды выше, чем температура кипения, соответствующая 
данному барометрическому давлению, т. е. если идет дело о под а че  г о р я ­
чей в о д ы (питание паровых котлов), то давление над поверхностью уровня 
всасываемой воды соответствует давлению парообразования Ни т. е наимень­
шему возможному давлению. Таким образом в уравнении (4) А = Н(, иначе 
говоря,
Все члены правой части стали теперь отрицательными; в ыс о т а  в с а с ы ­
вай и я становится таким образом н а п о р о м  ц р и т е к а н и я :
который, понятно, не зависит от температуры и по меньшей мере должен быть 
равен суммарному сопротивлению всасывающего трубопровода плюс скорост­
ной напор при входе на рабочее колесо, плюс дополнительное разрежение Д/г.
Уравнения (15) и (15а) Годятся для конденсационных насосов, забирающих 
воду из поверхностных конденсаторов паровых турбин.
Так как в насосах для горячей воды или конденсата над поверхностью 
уровня всасываемой воды имеет место наименьшее возможное давление, то 
целесообразно и употребительно соединять всасывающий патрубок насоса при 
помощи пароотводящего трубопровода с пространством над уровнем всасы-
(15)
(15а)
ваемой воды с тем, чтобы пар, образовавшийся при входе, мог быть отведен. 
В последнее гремя делаются попытки устранить отрыв в местах наименьшего 
давления добавлением холодной воды :.
В горячей воде содержится значительное количество тепла. С другой сто­
роны, теплота парообразования уменьшается при увеличении давления. Поэтому, 
поскольку в данном случае рассматриваются насосы с большим напором на 
каждую ступень, то становится понятной повышенная чувствительность насосов 
для горячей боды к кавитации, так же как и их меньший объемный к. п. д.
■у) С т р е м л е н и е  у м е н ь ш и т ь  с о п р о т и в л е н и е  и т щ а ­
т е л ь н о е  у п л о т н е н и е  в с а с ы в а ю щ е г о  т р у б о п р о в о д а .  
В соответствии с этим следует применять возможно короткие трубопро­
воды, больших диаметров в свету, избегать резких поворотов и особенно — 
расположения колен в различных плоскостях. Для определения размеров 
всасывающего трубопровода обычно принимают скорость в нем равной 
1—2 м/сек, так что при переходе к всасывающему патрубку насоса 
приходится площадь трубопровода уменьшить вдвое. Предпочтительней 
всего иметь короткие вертикальные трубопроводы. Если в связи с мест­
ными условиями такого рода установка неосуществима, то для того, 
чтобы избежать образования воздушных мешков, сужающих сечение 
трубы и могущих привести к обрыву столба воды в ней, всасывающий 
трубопровод следует прокладывать с подъемом в сторону насоса не 
меньше 2 см на погонный метр. Если по местным условиям невозможно 
избежать при прокладке линии участков, лежащих выше соседних, то 
в верхних точках следует устанавливать приспособления для отсоса 
воздуха (обычно их делают инжекторного воздухоструйного типа). Гори­
зонтальные конические переходы (фиг. 174) следует выполнять. так, 
чтобы верхняя образующая конуса была горизонтальной.
Во избежание проникновения воздуха в трубопровод через неплот­
ности в нем весь всасывающий трубопровод следует проверить до при­
соединения его к насосу на непроницаемость гидравлическим давлением. 
Если трубопровод прокладывается в земле, то раструбные соединения 
следует предпочесть фланцевым.
При больших диаметрах всасывающей трубы расположение и 
устройство засасывающего воду отверстия в колодце и самого колодца 
должны быть таковы, чтобы не возникало закручивания воды, прите­
кающей к отверстию всасывающей трубы.
о) В к л ю ч е н и е  д о б а в о ч н о г о  н а с о с а 2, расположенного воз­
можно глубже и работающего при малом числе оборотов. Особую, 
применяющуюся в малых установках, конструкцию для засасывания 
с больших глубин представляет собой эжектор, работающий водой, 
подаваемой из нагнетательного трубопровода основного насоса, и нахо­
дящийся в нижнем конце всасывающего трубопровода (фиг. 174а).
Ь) Мероприятия, связанные с конструкцией самого насоса. Эти 
мероприятия для многоступенчатых насосов касаются только первой его 
ступени.
а) М а л е н ь к и е  о т н о с и т е л ь н ы е  с к о р о с т и  в х о д а  в к о ­
л е с о  [уравнение (13)]. Радиальные насосы засасывают при одинаковых на­
грузках лучше, чем насосы, имеющие осевой подвод воды и малые отноше-
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1 Германский патент 518178 К1еш, ЗсЬапгНп и. Вескег, см. далее АгсЬ. 
\Уйгтетг18сЬ. 1931, тетр. 10, стр. 299.
2 2. дез. ТнгЫштуез., 1911, стр. 140
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ния А»А
о?  л аи лучше, чем осевые насосы, у которых—= = 1 .  с)то п р и -
Щ А
в о д и т  т а к и м  о б р а з о м  к п р и м е н е н и ю  в о з м о ж н о  м е н ь ш е г о  
у д е л ь н о г о  числа  о б о р о т о в  я8. Также выгодным оказывается удли­
нение лопаток в осевом направлении 
(в сторону всасывающего патрубка) 
без одновременного уменьшения диа- 
~ :гг— метра колеса /32, так как все это
уменьшает нагрузку на лопатку.
(5) З а к р у г л е н и е  в х о д н ы х  
к р о м о к  лопаток при большой
Фиг. 174. Устранение воздушных меш­
ков во всасывающих трубопроводах.
величине отношения — (где 1Х —  
51
длина утончающейся части лопатки,
31 ■ ее толщина) и возможно меньшей толщине лопатки 51
Т) М а л а я  н а г р у з к а  л о п а т к и  
длины лопатки за счет большего
помимо указанного
о 2отношения - и за счет 
•^1
входных кромок лопаток внутрь осевой части канала 
колеса получается в результате принятия:
1. М а л о г о  н а п о р а  н а  к а ж д у ю  с т у п е н ь ,  
т. е. большого числа ступеней, которое при этом 
должно быть обусловлено уменьшением числа обо­
ротов, а не диаметра колеса. При многоступенча­
тых насосах иногда целесообразнее делать на мень­
ший напор лишь первую ступень. Однако эта мера 
должна применяться с осторожностью, ибо вслед­
ствие того, что число оборотов должно остаться 
тем же, первое колесо неизбежно становится при 
этом конструктивно сходным с быстроходными и, 
следовательно, чувствительным к кавитации.
2. М а л о  н а г р у ж е н н о г о  н а ч а л ь н о г о  
у ч а с т к а  л о п а т к и  (§ 34).
3. Б о л ь ш о й  ш и р и н ы  в х о д а  Ьх р а б о ­
ч е г о  к о л е с а 1, т. е. у м е н ь ш е н и я  м е р и д и о ­
н а л ь н о й  с к о р о с т и  с .
О т
Отметим, что ненормально большое число лопаток 
приводит к ухудшению работы насоса вследствие 
сужения входного сечения 2.
о) О т с у т с т в и е  р е з к и х  и з м е н е н и й  н а ­
п р а в л е н и я  при входе в колесо получается в ре­
зультате тщательного выполнения канала, подводя­
щего воду к колесу, или устройства направляющего 
аппарата при входе в колесо.
г) Г л а д к и е  с т е н к и  и г и д р а в л и ч е с к и  
ч е н и я.
(фиг. 171). 
увеличения
вынесения
Фиг. 174а. При­
способление для 
глубокого всасы­
вания с обратным 
клапаном (Егпз! 
Уо§е1. 51оскегаи Ь.
\\Пеп).
в ы г о д н ы е  с е-
1 Р1й§е1,  НускаиНзсЬе РгоЫете, стр. 154, где соответствующие „добавки" 
взяты слишком большими.
2 См. указанную в 1-й сноске к § 102 работу Тйеитззеп’а.
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<р) В н е ш н е г о  о г р а н и ч е н и я  (одной из стенок) у рабочего 
колеса можно не делать лишь при малых высотах всасывания.
Были попытки устранять срыв на задней стороне лопатки путем 
выполнения прорезов в начале лопатки (по схеме разрезных крыльев) 
однако эти попытки не увенчались успехом.
Если во всасывающую трубу вводить дополнительный воздух, то 
при наличии кавитации наблюдается уменьшение колебаний (сотрясений 
машины) и некоторое понижение расхода 2. Добавочный воздух вводили 
и через специальные каналы непосредственно к местам кавитации, это 
также приводило к успешным результатам.
80. ЗАКОНЫ ПОДОБИЯ ДЛЯ КАВИТАЦИИ
Принимая во внимание большие трудности, которые представляет 
собой предварительный расчет кавитации, стремятся полученные при 
опытах данные переносить с достаточной степенью точности на другие 
условия работы. Определяющее кавитацию понижение давления М  
уравнения (4), как то было указано в § 78, при подобных конструк­
циях пропорционально теоретическому напору Нл  или квадрату ско­
рости, т. е. напору Н. Если, например, при опыте было получено зна­
чение
где Н3 —  манометрическая высота всасывания, отнесенная к высшей 
точке входа, то по Тома 3 имеется определенное значение соотношения
а
А - н , - н 3
н ( 16)
при переходе которого (в сторону уменьшения) имеющееся „запасное® 
давление А  — Н( — Н3 оказывается недостаточным для компенсации 
падения давления Дк. Определенная таким образом величина о может 
быть применена для нахождения при данной высоте всасывания Н$ 
наибольшего напора или при данном напоре — наибольшей высоты вса­
сывания. При насосах для горячей воды также должно учитываться 
и влияние температуры на давление паров (член Нг уравнения).
Определенное значение о уравнения (16), однако, пригодно лишь 
для конструкций, подобных модельной, или для одного и того же опре­
деленного удельного числа оборотов (коэфициента быстроходности) пв, 
т. е. оно является функцией последнего и увеличивается при увеличе­
нии быстроходности.
Это изменение в определенных границах можно учесть формулой 
Флюгеля 4:
А —  Н. —  Н, (1 7 )
2§'
1 Германский патент 443163.
2 М 1 уа§Н О., Тес1тпо1 Кер. ТбИоки 11ту., т. 9, № 2 (1930), стр- 290.
3 г. ЧЪ\, 1925, стр. 332.
4 НубгаиИзСЬе РгоЫеше, изд. УЭ!, 1925, стр. 164.
которая применима при наличии законченного расчета колеса. Система­
тических опытов по определению величины о и зависимости ее от удель­
ного числа оборотов до сих пор еще не производилось.
80а. ТИПИЧНЫЕ ПРИМЕРЫ РАЗЪЕДАНИЯ СТЕНОК И ЕГО
ПРИЧИНЫ
Обычно, рассматривая и изучая разъеденные места стенок, оказы­
вается довольно трудным установить процесс срыва жидкости. Кроме 
того, надо иметь в виду, что причиной разъедания может явиться и не 
только кавитация.
На фиг. 175 видна часть уплотняющего кольца А (фиг. 170а) насоса для 
холодной воды, которое было разъедено водой, протекающей через зазор 
со стороны высокого давления. Имеющееся резкое изменение направления
2 8 0  Л. Кавитация
Фиг. 175. Кольцо А из насоса, изображенного на 
фиг. 170а.
течения на 180° привело к срыву перед колесом, и возникшие при этом 
„пустоты" распространились внутрь зазора уплотнения. Параллельное напра­
вление канавок не оставляет никакого сомнения в том, что причиной разъеда­
ния была кавитация. Колесо этого же насоса показано на фиг. 176. Повреждение 
лопаток н а ч а л о с ь  с п е р е д н е й  с т о р о н ы  лопаток и привело после 
нескольких дней работы к образованию отверстий и к отламыванию кусков 
передней части лопаток. Сперва трудно себе представить, каким образом могло 
образоваться разъедание на передней („напорной") стороне лопаток, так как 
при нормальной работе в этой области не могут иметь места понижения да­
вления. Объяснение этого заключается в том, что отрыв от стенок начался 
еще до к о л е с а  и, естественно, что при встрече потока с лопатками удары 
оказываются более сильными о переднюю, а не о заднюю стенки лопаток.
На фиг. 177 видны обе (разрез в плоскости, перпендикулярной валу) части 
бронзового колеса первой ступени большого насоса. Места повреждений, по­
меченные мелом на нижней части (фиг. 177) колеса, начинаются точно так же 
на передней стороне лопаток, так как срыв, как и в предыдущем случае, про­
изошел еще до колеса. Кавитация была настолько сильна, что после 20 час. 
работы начальные участки некоторых лопаток совершенно разрушились (это 
видно, например, у лопатки, помеченной двумя крестиками на стоящей части 
колеса). Всех этих явлений можно было бы избежать путем применения вход­
ного направляющего аппарата и перехода к лопаткам двоякой кривизны. Далее, 
надо заметить, что после того, как лопатка укоротилась (вследствие разрушения 
ее начала), в канале перед той же лопаткой (находящейся между двумя отмет­
ками-крестиками) место разъедания передвинулось к середине боковой стенки 
канала (В на фиг. 177) и сконцентрировалось в том месте, где должна нахо­
диться ось относительного вихря в канале (фиг. 72).
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Большое сходство с чистой кавитацией имеют явления, 
рушение происходит из-за выс оког ' о  с о д е р ж а  
(или вызвано в значительной мере им)," 
так как выделение газов из воды также 
связано с возникновением разрежений.
Следствием является то, что и при 
этом явлении обычно повреждается пер­
вая ступень. Однако разрежения могут 
и не быть столь большими, как при 
чистой кавитации. В этом случае в за­
висимости от свойств выделяющегося 
газа должны играть большую роль также 
и химические процессы. Колесо, изоб­
раженное на фиг. 177а1, было разъедено 
весьма сильно после трехнедельной ра­
боты с газосодержащей водой. Повре­
ждения оказались в тех же характерных 
местах, которые были указаны в конце 
предыдущего примера. Эффективным 
средством борьбы с вредным влиянием 
газов является устройство перед самым 
насосом воздушного колпака, внутри 
которого собираются выделяющиеся 
газы, чему благоприятствует малая ско­
рость протекания при одновременном 
резком изменении направления течения.
Удаление газов из-под колпака достигается помощью эжектора, работающего 
водой, подаваемой насосом.
Фиг. 176. Колесо насоса, изображен­
ного на фиг. 170а.
Фиг. 177. Повреждения рабочего колеса насоса. Рабочее ко­
лесо разрезано пополам.
Весьма важную роль играют э л е к т р о л и т и ч е с к и е  про це с с ы,  глав­
ным образом, при подаче воды, содержащей соли и кислоты. Как известно,
1 К о п е с я л у и. О е з с И, 2. §ез. ТигЫпеп\тез., 1914, стр. 199, откуда заим­
ствована также и фиг. 177Ь.
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Фиг. 177 Ь. Разъедание водой, содержащей кислоты и соли, из-за элек­
тролиза. Углубление 5 имеет размер направляющих лопаток.
Если оба металла соприкасаются с подаваемой жидкостью, обладающей 
свойствами электролита, и соединены друг с другом проводником, то через
асе металлы могут быть сведены в „ряднапряжения" (ряд Вольта), причем воз­
ливающая между двумя металлами разность напряжений тем больше, чем далее
Фиг, 177а. Разъедание колеса водой, содержащей газ.
з ряду отстоят эти металлы друг от друга. Этот ряд для наиболее часто встре­
чающихся металлов таков: серебро, медь, олово, свинец, никель, железо, цинк, 
алюминий, магний.
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"Жидкость начинает течь ток от металла неблагородного к более благородному, 
причем менее благородный металл химически разрушается.
Как ведет себя чугун в присутствии бронзы, показывает фиг. 177Ь. Напра­
вляющие лопатки были отлиты из фосфористой бронзы заодно с кольцом г 
(фиг. 177Ь, правая часть) и прилегали к чугунной стенке до. После недолгой 
работы на стенке (см. правую часть фигуры) образовались углубления 5 как 
раз по форме направляющих лопаток, причем эти углубления имели острые 
края и гладкую поверхность. Их глубина была почти равна „высоте" лопатки, 
так что кольцо г можно было придвинуть почти до самой стенки до. 
Левая часть фиг. 177Ъ пока­
зывает, что дальнейшее разъе­
дание было предотвращено 
установкой кольца до, изготов­
ленного из того же материала, 
что и лопатки.
Напряжение увеличивается 
при увеличении скорости про­
текания электролита вблизи 
электродов, этим можно объя­
снить то, что разъедание этого 
рода оказалось наиболее силь­
ным у входа в направляющий 
аппраат. Фиг. 177с изображает 
бронзовый направляющий ап­
парат, з котором разъедание 
оказалось наиболее сильным 
вблизи входа в него. То, что 
в этом случае наиболее суще­
ственным было именно электро­
литическое воздействие, ясно 
из того, что сама лопатка не 
была затронута разъеданием, 
и из того, что на соприкасаю­
щейся с ней поверхности обоз­
начались углубления по форме, 
подобные имевшимся в насосе ' 
фиг. 177Ь. В таких случаях, по 
всей вероятности, играют роль 
также и чисто химические 
н механические воздействия, 
влияние которых наиболее зна­
чительно в местах наибольших 
скоростей.
Появлению электрических 
токов можно воспрепятствовать 
тем, что для соседних частей 
употреблять один и тот же ме- Фиг. 177 с.
талл. При применении сплавов
необходимо, как указывает опыт, обеспечивать их однородность. Так как эта 
степень однородности зачастую не может быть установлена, то о возможности 
появления электрических токов можно убедиться путем опыта, составляя из 
материалов различных деталей, входящих в конструкции насоса, электрические 
пары и измеряя получающиеся напряжения, причем в качестве электролита 
следует брать подаваемую насосом жидкость. При этом можно также устано­
вить, который из двух материалов будет разрушаться.
Необходимо упомянуть о недавно установленном явлении х, заключаю­
щемся в том, что разность потенциалов возникает и тогда, когда в одном 
месте поток имеет ламинарный, а в другом— турбулентный характер. Это 
наблюдение может быть существенно и для пояснения того факта, что в коле­
сах (фиг. 177 и 177а) разъедания образуются там, где согласно фиг. 72 отно­
сительный вихрь в канале заметно понижает относительные скорости потока.
1 А и е г Ь а с й .  АЕО-МзсНг. „Баз КгаЙ\уегк“, Январь 1931, стр. 15 (ВеПа§е- 
бег АЕО-МШ.)
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К. ЗАКОНЫ ГИДРАВЛИЧЕСКОГО ПОДОБИЯ. 
ИЗУЧЕНИЕ МОДЕЛЕЙ
81. КОЭФИЦИЕНТ БЫСТРОХОДНОСТИ
Так как различные формы рабочего колеса, несколько освещенные 
в § 74, были получены как результат заданного при расчете числа 
оборотов и так как они отличаются друг от друга своей быстроход­
ностью, то для точного охарактеризования их вводят понятие о к о э ф и- 
д и е н т е  б ы с т р о х о д н о с т и  (удельном числе оборотов), — понятие, 
которое уже давно применяется в теории водяных турбин. Коэфи- 
циентом быстроходности пе называется1 число оборотов насоса, во 
всех деталях геометрически подобного рассматриваемому насосу, раз­
меры которого подобраны так, что при высоте напора в 1 м переда­
ваемая им полезная мощность равна 1 л. с., т. е. величина подачи 
равна 75 мг/се/е. При этом мы примем, что гидравлический к. п. д. 
геометрически подобных насосов будет при условии безударного входа 
одним и тем же, даже в том случае, если их величина подач, высоты 
напоров и числа оборотов различны. Размеры и число оборотов такого 
„единичного" или „эталонного" насоса можно определить следующим 
путем:
Число оборотов рассматриваемого (реального) насоса при высоте 
напора в 1 м должно быть по закону подобия (§ 61) равно пх ■---- — -
величина подачи С?! == Я
У » '
У н
Теперь изменим пропорционально все
размеры насоса с одновременным изменением числа оборотов так, чтобы 
высота напора осталась равной 1 м, но чтобы полезная мощность стала 
равной 1 л. с., т. е. чтобы подача стала равной 0,075 ма1сек. Оче­
видно, что при этом скорости на окружностях входа и выхода из ко­
леса должны остаться теми же, так как высота напора не изменилась. 
Поэтому же и скорость притекания с& должна остаться без изменения. 
Очевидно, что для выполнения последнего условия квадрат диаметра Оа, а
следовательно, и всех 
пропорционально отношению
прочих размеров 
0,075— ; очевидно,
VI
насоса, должен быть увеличен 
что при этом число
оборотов изменится в отношении Полученное нами, таким
образом, удельное число оборотов (так называемый коэфициент быстро" 
ходности) должно быть равно
или
] /  ^  -  п_  / 1  000 
V 0,075 У Н  V  75 / Н
п У Яи8 =  3,65 _з
Н*
0 )
(2)
1 Са ше г е г ,  2. §ез. ТигЪшегшез., 1915, стр. 217.
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N ..
Введя во второе выражение равенства (1) полезную мощность
1 ооодя— получим
75
. п \'М п
_5
Я 4
(3)
Это последнее выражение применяется в гидротурбиностроении.
При помощи понятия о коэфициенте быстроходности мы можем 
так же, как и в теории водяных турбин, разделить все насосы на 
группы: насосов быстроходных, средней быстроходности и тихоходных, 
устанавливая определенные граничные значения коэфициентов быстро­
ходности для каждой группы. Чем больше величина подачи и чем 
меньше высота напора при данном числе оборотов, тем больше [по 
уравнению (2)] быстроходность насоса.
Общее представление о влиянии отдельных геометрических пара­
метров на величину быстроходности можно себе составить, если под­
ставить в уравнение (2), пренебрегая влиянием конечной толщины ло­
паток,
И =  г1/,На = Ч С3и _  
ё
■Ч кЧ  ( Ч  —  С2,п &а)
и ввести в эти оба уравнения
ь2т
т.О0п 
' " 6 0 " ’ ~ 6 (Г
Тогда уравнение (2) приведется к виду
60п. == 3,6о — =. 
у  к %
А /
[ -№
(4)
В этом уравнении имеются лишь отношения размеров колес. Таким 
образом п3 при всех числах оборотов и размерах данной модели ко­
леса будет являться величиной постоянной, что и должно было полу­
читься. Быстроходность по уравнению (4) тем больше:
А1. Ч ем  б о л ь ш е  и —р  . Таким образом быстроходность при
О* Я-2
переходе от формы колеса /  к форме III (фиг. 178) повышается. Уве­
личение быстроходности тем больше, чем больше угол ^  лопатки при 
входе и, следовательно, чем больше скорость входа или с8. 
П о с л е д н е е  у к а з ы в а е т ,  ч т о  б о л ь ш а я  б ы с т р о х о д н о с т ь  
п р и  н е к о т о р ы х  о б с т о я т е л ь с т в а х  в л и я е т  на д о п у с т и ­
м у ю в ы с о т у  в с а с ы в а н и я .  Для фиг. 178 С? к Н  были приняты 
постоянными, так что Ов и при формах колеса /  — III  оставались 
неизменными. Наибольшей быстроходностью обладает, понятно, осевое
А
А>
1 (§ 93 и след.).колесо, при котором
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2. Ч ем  м е н ь ш е  у г о л  (32 л о п а т к и  п р и  в ы х о д е ,  т. е. че» 
сильнее назад загнута лопатка.
3. Чем больше р, т. е. [по уравнениям (22) и (25) § 42] ч е м 
м е н ь ш е  ч и с л о  л о п а т о к  и их рабочая (несущая) поверх­
ность.
Теоретически число оборотов возможно повышать в любой степени, умень­
шая угол В2. При какой-либо определенной окружной скорости развиваемый 
напор будет тем меньше, чем ближе форма лопатки к форме неработающей 
лопатки, описанной в § 34. Однако.большая быстроходность последней имеет 
место лишь для вполне определенной области значений коэфициента
подачи (отношения подач) ^ . Если подача воды уменьшится, то давление
величины Уменьшение р, обус-
Ш'а
Фиг. 178. Изменение быстроходности 
холеса от формы I  до формы III. Быстро­
ходность форм III и 111а одинакова.
возрастет в соответствии с относящейся к данному случаю характеристиче­
ской кривой напоров, в результате 
чего п& быстро уменьшится Таким 
образом следует обратить внимание 
на то, что коэфициент быстроход­
ности уменьшается при понижении
2
<?
ловливает одновременно и уменьше­
ние числа лопаток, так что условия 2 
и 3 совпадают. Ввиду этого вообще 
необходимо одновременно принимать 
во внимание все вышеперечисленные 
условия.
Коэфициент быстроходности мо­
жет быть увеличен в любой степени 
за счет разделения потока на ряд 
параллельно работающих колес. Вы­
полнение насоса м н о г о с т у п е н ­
ч а т ым,  наоборот, позволяет сколько угодно уменьшать коэфициент быстро­
ходности. Однако в обоих только что указанных случаях говорится о коэфи- 
циенте быстроходности не одного колеса (ступени), а всего насоса в целом,, 
причем насос сравнивается с одноступенчатым эталонным насосом, имеющим 
тот же коэфициент быстроходности. Так как при этом теряется представление 
о форме колеса и к. п. д., то рекомендуется значение п$ применять лишь 
в отношении одного колеса.
Пользование понятием коэфициента быстроходности в 
строения затруднено значительной взаимосвязанностью его 
способностью насоса и притом значительно большей, чем 
турбостроения. Так как при увеличивающихся напорах скорость входа не 
может быть увеличена соответственно первым, то пв для колеса с одинако­
выми наружными формами падает при увеличении Н.
Быстроходность центробежных насосов за последнее десятилетие значи­
тельно возросла и продолжает увеличиваться, так как подаваемые каждым из 
них количества воды все время увеличиваются. В случае привода от трехфаз­
ного мотора оказывает влияние еще и то обстоятельство, что хороший коэфи­
циент мощности (соз<р) легче получить (без того, чтобы воздушный зазор 
между статором и ротором мотора был очень малым) при высоком числе обо­
ротов, чем при низком. Верхний предел быстроходности согласно § 78 и 79 
определяется опасностью возникновения кавитации, последняя же в связи 
с указанной выше тенденцией развития современного насосостроения встре­
чается все чаще и чаще, так что в настоящее время нередко пытаются выйти 
и из этого положения, вводя зубчатые передачи (редуктора) между мотором 
и насосом.
Б е з р а з м е р н о е  в ы р а ж е н и е  для  к о э ф и ц и е н т а  б ы с т р о ­
х о д н о с т и .  Данное уравнением (2) или (3) выражение для коэфициента 
быстроходности имеет тот, недостаток, что оно не безразмерно. Поэтому для 
стран с различными системами мер одна и та же машина будет иметь раз­
личное п$. Например, между коэфиниентом быстроходности п„ для метриче-
облаети насосо- 
со всасывающей 
в области гидро-
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ской системы и для системы-фунто-фута имеют место следующие соотношения:
п3 (метр) =  4,45 п8 (фунт-фут)]
пв (фунт-фут) =  0,225 пв (метр). )
(5—7)
(8)
Меры, входящие в уравнения (2) и (3), неудовлетворительны еще и тем, 
что число оборотов берется в минуту, а мощность отнесена к секунде; по­
этому Тома2 предложил ввести понятие у д е л ь н о  й у г л о в о й  с к о р о с т и .  
Под этой последней он понимает угловую скорость насоса, который при вы­
соте подачи, равной 1, при жидкости с удельным весом, равным 1, в поле 
сил тяготения с ускорением, равным 1, дает 1 полезной работы в 1 времени. 
Аналогично тому, как прежде были получены уравнения (2) и (3), теперь 
можно получить уравнения:
У а п
=  “ —г у - г  ■
где
, т. п.ш( =- ^ - )  — угловая скорость колеса насоса;
Ап ( =  15Ып) — его полезная мощность (в кгм/сек)-,
^ (  =  9,81 м/сек2) — ускорение силы тяжести; 
у — вес единицы объема (кг/м%).
Заключенные в скобки значения относятся к системе м, кг, сек. Для 
других систем мер или других определений подставляются другие величины, 
причем <о„ остается постоянным. Для ^  =  9,81 м/сек2 и у =  1 000 кг/мъ значения 
удельных угловых скоростей Тома связаны со значениями удельных чисел 
оборотов (коэфициентов быстроходности) следующим образом:
пэ (метр) =  193,3
п$ (фунт-фут) =  43,47ш8. )
(8а)
182. ПЕРЕСЧЕТ ПО ЗАКОНАМ ПОДОБИЯ
Если определенное колесо ( н а т у р а )  геометрически подобно уве­
личено или уменьшено, то хотя полученное таким образом новое ко­
лесо ( м о д е л ь )  и будет иметь другие эксплоатационные данные, но 
гидравлически оно, понятно, подобно первому. Опыт показывает, что 
во избежание ошибок целесообразно, прежде чем выполнять насос 
в натуру, испытать его модель. Кроме того, иногда бывает весьма 
важно по данным, полученным для какой-либо определенной машины, 
определить (с достаточной точностью) таковые же для подобной ма­
шины, но больших или меньших размеров. Однако одного лишь пол­
ного подобия геометрических размеров недостаточно. Характер поверх­
ности (шероховатость) должен быть также подобно изменен и должен 
быть принят во внимание закон Р е й н о л ь д с а  [уравнение (4) § 9], 
согласно которому поток во всех своих частях остается подобным
сОо ттолько тогда, когда сохраняется то же значение— - .  Так как в это
выражение вместо любой скорости с может быть подставлено также 
и значение окружной скорости колеса н2, то значение - или « А г
V V
также должно оставаться постоянным. Если мы имеем дело с одной
1 В системе фунто-фута п$ является числом оборотов насоса, который при 
напоре в 1 фут дает полезную мощность 550 фунто-фут в 1 сек., т. е. 1 л. с.
2 2. УВ1, 1925, стр. 330, см. далее М. е Ь е г, 01е зрегШзскеп ОгеЬгаЫеп 
нпб апбеге Ксппрбззеп из\с., 2. ЗсЫНЬаи и. ЗсЬШайг!, 1930.
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и той же жидкостью одной и той же температуры, т. е. имеем по­
стоянную кинематическую вязкость V (фиг. 19), то равенство упомя­
нутых выражений может быть достигнуто только лишь изменением 
числа оборотов. Таким образом испытания уменьшенных моделей на­
туры должны в том случае, если хотят получить полное соответствие 
характеристик для модели и натуры, производиться при соответственно 
большем числе оборотов, чем имеющиеся в машинах натуральной ве­
личины. Так как гидравлический к. п. д. при этом не меняется, то 
и-полный к. п. д. во всех случаях, когда механические потери неве­
лики (стр. 219), будет приблизительно одинаков.
Вполне понятно также, что притекание жидкости к насосу и отвод 
ее должны быть подобны. Особенно важно не упускать из вида закон 
подобия для кавитации [уравнение (16) § 80] и при уменьшенном на­
поре — соответственно уменьшать также и давление перед колесом или 
работать с горячей водой для того, чтобы о оставалась постоянной.
Так как во многих случаях оказывается невозможным строго удов­
летворить условие постоянства числа Рейнольдса, то желательно иметь 
соответственные формулы пересчета для к. п. д. Однако для центробежных 
насосов таковых еще не имеется. Для водяных турбин находит широкое 
применение формула Муди:
1 1
•/[=  1 (9)
где О —-основной линейный размер, например, диаметр колеса, а ве-
н
личины, касающиеся модели, отмечены индексом V. Т?.к как =п
( « А ) а
(«0 )2
, то уравнение (9) может быть переписано Ч
1 ( 10)
Пригодность этих уравнений для пользования по отношению к на­
сосам требует еще проверки. Естественно, что коэфициент кавитации, 
т. е. число я [по уравнению (16) § 80] должно быть одним и тем же.
П е р е с ч е т  в е л и ч и н  Н, (?, Ып м о д е л и  на  н а т у р у  проводят 
весьма просто на основании нижеследующих рассуждений: если прене­
бречь изменением к, п. д., выраженным уравнением ( 1 0 ), то для соот­
ветственных точек ф ^-диаграм м ы  (фиг. 136) напор должен быть 
пропорционален квадрату окружной скорости или квадрату произве­
дения пО. Он имеет, таким образом, величину
( 1 1 )
1 Построение уравнения (10) соответствует закону Рейнольдса не вполне 
точно. Это соответствие имело бы место, если бы вместо показателя степени 
2
0,45 подставить -г- =  0,4. Отклонения должны быть объяснены влиянием потерьУ
на поверхностях скольжения.
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Расход пропорционален произведению из площади сечения на ско­
рость, т. е. растет пропорционально О2 • пО —  пО3, так что
При постоянном числе оборотов напор растет пропорционально 
квадрату, а расход пропорционально третьей степени диаметра.
Полезная мощность Ып пропорциональна произведению ОН. При­
нимая во внимание оба приведенных соотношения, получим
Здесь полезную мощность в равенстве (12а) можно заменить мощно­
стью на валу, подставляя —Л/.7]
Возможно и наоборот, определить размеры действительной машины 
(натуры) и число оборотов, необходимые для того, чтобы она обеспе­
чила заданные <2 и Н. Из уравнений (11) и (12) следует, если сперва 
исключить из них п, а затем Д  что коэфициент увеличения линейных 
размеров
При помощи уравнения (13) последнее уравнение может быть приве­
дено к виду
Уравнение (14) могло бы быть выведено непосредственно из вы­
ражения для коэфициента быстроходности (удельного числа оборотов), 
т. е. из уравнения (2).
Если при опытах с моделью была определена наибольшая допус­
каемая высота всасывания и таким образом известно значение о 
в уравнении (16) § 80, то для натуры (действительной машины) наи­
большая манометрическая высота всасывания будет равна
( 12)
( 1 2 а)
1
(13)
и число оборотов
3
(14)
(14а)
(15)
а для данной высоты всасывания На наибольший напор
Н,
А —  Н, —  Н, (15а)гаах О
19 Зак. 4077. — Центробежные н пропеадерные насосы.
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П р и м е р н ы й  р а с ч е т 1. Колесо насоса, рассчитанное в примере III  §45 
вместе со спиральным кожухом и дававшее 1 050 л / м а н  при 9,9 м  нааора, 
имело диаметр В 2 =  210 м м  и 1450 об/мин. Эти данные кладутся в основу 
проектирования колеса для подачи 10 м^/мин при 25 м  напора. Необходимо 
определить размеры колеса, .число оборотов и наибольшую допустимую вы­
соту всасывания, если последняя для малого колеса равнялась 7,5 м  при 
температуре 20°С и давлении 750 м м  рт. ст. (т. е. А  =  10,2 м  вод. ст.).
Коэфициент увеличения X определяется из уравнения (13):
1
, /  10000 / а д у  5
Д , \  1 050 V 25 /  ~  '
Далее определяется диаметр колеса Д  =  2,45 • 210 =  512 м м  и по уравнению 
(14а) — число оборотов
1450 Л  25 плп 
2Д5 У  ад =  940 °б/МВ“-
20°С соответствует согласно § 2  давление насыщенных паров Я* =  0,24 ж, 
так что
10,20 — 0,24 — 7,5
9,9 ",247.
Отсюда по уравнению (15) получаем значение наибольшей 
вания для действительной машины, оно будет равно
высоты всасы-
Н. =  10,20 — 0,24 — 0,247 • 25 =  3,76 м ,
т. е с п о с о б н о с т ь  к о  в с а с ы в а н и ю  з н а ч и т е л ь н о  у х у д ш и  
л а с ь.
Иногда случается, что задана определенная 
по которой приходится определять как размеры 
машины, так и величину подачи при заданном 
уравнения ( 1 1 ) и (1 2 а), получаем, как и выше,
мощность мотора, 
и число оборотов 
напоре, Применяя
Г
Ц'п
А%
п  — п.
У  _
/. 1  /~
* V  Л7„
И
_я
К
<3 определяется уравнением (12). В уравнениях (16)
(16)
(17)
(17)после чего 
А/,, =  Т|Л7-
П р и м е р н ы й  р а с ч е т .  Следует рассчитать насос для водоотливной 
установки при напоре в 3 ж, который непосредственно соединен с дизелем 
мощностью в 210 л. с. при п — 300 об/мин и который должен загружать дизель 
на 95%. Если к. п. д. насоса принят примерно равным 8 0 % , то полезная мощ­
ность Ып =  210 -0,8 • 0,95 =  160 л. с. Для определения размеров модели опре­
деляем по уравнению (3) коэфициент быстроходности:
УМп
5_
Я 4
=  300 V 1605 
о 4
:955.
1 Суждение об особенностях натуральной машины по особенностям мо­
дели легче всего получить применением логарифмических диаграмм по § 65Ь, 
так как характеристики (напора), а также и кривые потребляемой мощности 
для обоих случаев конгруентны и сдвинуты параллельно друг другу на неко­
торое расстояние, которое легко определяется. Точно так же конгруэнтными 
остаются и кривые к. п. д., которые необходимо сдвигать параллельно осп 
абсцисс. Так как второй член уравнения (10) весьма прост, то пересчет к. п. д. 
производится без затруднений.
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Таким образом, очевидно, придется применить пропеллерный насос (§96). 
Пусть имеющаяся в распоряжении и отвечающая этим требованиям модель 
имеет диаметр 915 мм, напор 4,25 м, расход 2,15 м^/сек и 592 об/мйн. При 
этих данных
Л ^  =  ^ ’ 4,25 =  122 л. с.
Коэфициент увеличения размеров по уравнению (16) равен
з
• Отсюда можно определить размеры насоса и по уравнению (12) величину 
подачи воды.
П о д о б и е  н а п р я ж е н и й  в м а т е р и а л е  Геометрическое подо­
бие двух насосов сопровождается соответствием в отношении напряжений, 
вызванных и з б ы т о ч н ы м  д а в л е н и е м  лишь в том случае, если 
напоры, т. е. произведения п ■ П, равны. Если нее этого нет, то напря­
жения увеличиваются пропорционально давлению.
Напряжение, вызванное с о б с т в е н н ы м  в е с о м ,  растет пропорцио­
нально коэфициенту увеличения размеров ). или О. Деформация, 
вызванная собственным весом, растет пропорционально О2, ввиду чего 
в некоторых случаях геометрическое подобие не может быть осущест­
влено.
К р и т и ч е с к о е  ч и с л о  о б о р о т о в  пк вала (см,- § 103) изме­
няется так, что пкО постоянно. Таким образом только при одинаковых 
окружных скоростях, т. е. при одинаковых давлениях, отношение
—— будет неизменным.
83. БЕЗРАЗМЕРНОЕ ИЗОБРАЖЕНИЕ ХАРАКТЕРИСТИК
Изображение результатов опытов в виде характеристик, не имеющих 
размерностей, имеет то преимущество, что они окажутся не зависящими 
от применявшейся системы мер и таким образом могут быть одинаково 
использованы при любой принятой системе {кгм или фунт-фут).
а) Аффинные характеристики. При этих характеристиках по оси
Од
<2
абсцисс откладываются отношения иначе говоря, относительная
величина подачи, а по ординатам — значение 2 ^ 4
и .-Г
т. е. коэфициент
давления. При таком выборе переменных мы получим в области при­
менимости закона аффинности только одну кривую в качестве характе­
ристики напоров и несколько тесно' расположенных кривых для к. п. д., 
из которых каждая соответствует определенному числу Рейнольдса 
пй-  и определенному коэфициенту кавитации а. Чрезвычайно малое 
различие между этими кривыми затрудняет их изображение.
Ь) Характеристики по Веберу1. Вместо трех переменных <3Т, Нх, п
1 Р1е зрегШзсЬеп ОгейгаЫеп ипб сИе апбегеп Кепп§тбззеп бег 1Уаззег1игЫпеп, 
Кге1зе1ритреп, \Утбгабег ипб РгореИег а1з б1тепзюпз1ге1е Кепп§гбззеп бег 
АЬпИсЬкейзрЬузйс, 2. 5сЫ1(Ьаи и. БсЫйаЬг!, 1930.
19*
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Вебер применяет для построения характеристик и характеристических 
поверхностей следующие переменные величины:
удельный расход К0 —
О 2 8 2
удельный напор К- И,в  п  >
приведенное число оборотов К,
•— / т -
(18)
которые являются безразмерными. Вспомогательные величины, вводимые 
для приведения к нулевой размерности, —  диаметр О  и ускорение сил 
тяжести §-— не зависят от трех переменных <2Ж, Нх и л . Таким образом 
вместо характеристик, изображенных на фиг. 136, получаются другие, 
отличающиеся от них по масштабу, но совершенно им подобные. Пунк­
тирные кривые, соответствующие неизменным состояниям удара, являются 
также и кривыми постоянных коэфициентов быстроходности. Овальные 
кривые, как и прежде, изображают кривые постоянных к. п. д.
Поскольку одинаковые Кп =  п \ /  при одинаковых расходах не озна-
У 8
чают равенства чисел Рейнольдса, т. е. лО '2 =  сопз!. то к. п д. при переходе 
к другой модели должен быть пересчитан, как то указано выше 
[уравнение ( 10 )].
Ценность этого вида характеристик заключается в том, что из 
имеющихся значений Л) и л, которые должны быть определены из 
уравнений (13) и (14), можно получить напорную характеристику 
и необходимые исходные данные для к. п. д.
Значительное ограничение в возможности применения как кривых 
типа а, так и типа Ь заключается в том, что кривые для различных 
о [уравнение (16) § 80] различны, а это требует наличия нескольких 
диаграмм для различных значений о.
83а. СЕРИИ КОЛЕС ОДИНАКОВОГО ДИАМЕТРА
Применение одной и той же модели колеса может быть значительно 
расширено, если изменять его ширину, оставляя неизменным диаметр 
и форму лопаток.
Если при этом изменять ширину у входа и выхода независимо друг от 
друга, то тогда каждый раз будут получаться новые соотношения скоро­
стей и новые профили лопаток направляющих аппаратов. И то и дру­
гое остается неизменным, если стенки рабочего колеса будут очерчены 
по линиям тока самого широкого из колес (фиг. 179). При радиальных 
колесах с лопатками одинарной кривизны это условие требует неизмен­
ности отношения ширины колеса у входа к ширине выхода. В этом 
случае величина напора (при оптимальном режиме) не меняется. При 
этом приближенные характеристики напоров могут быть получены, 
если абсциссы характеристики испытанного колеса изменять пропорцио­
нально ширинам колес.
Ч
Это изменение ширины колес не должно влиять на длину подводя­
щего участка с диаметром Д,. Поэтому оно должно происходить 
только в направлении уменьшения ширины основного колеса. Такое 
изменение ширины колеса часто оказывается целесообразным в тех 
случаях, когда та же соответствующая данному кожуху подача должна 
быть обеспечена при повышенном числе оборотов, т. е. при большем 
напоре.
Иного рода изменением колеса (в целях расширения области его 
применения), которым часто пользуются на практике, является стачи­
вание лопаток со стороны выхода. Стачивание выходных концов 
лопаток (при этом боковые стенки колеса обычно оставляют неизмен­
ными) уменьшает при условии неизменности остальных соотношений 
(т. е. {3 и Ь) величину напора, 
который уменьшается несколько 
быстрее, чем квадрат диаметра.
Объясняется это тем, что умень­
шение мощности возрастает в 
связи с уменьшением „несущей"
длины лопаток [отношения —  в
гч
уравнении (25а) § 42]. Кроме того, 
расход, соответствующий макси- Фиг- 179- Серия колес,
мальному к. п. д., уменьшается
вследствие того, что абсолютная скорость выхода из колеса умень­
шается и тем самым ухудшается действие оставшегося прежним напра­
вляющего аппарата. В связи с появляющимся при этом у входа ударом 
также несколько уменьшается и к. п. д., если только до обточки ко­
лесо и направляющий аппарат были спроектированы правильно.
От стачивания лопаток со стороны входа можно было бы ожи­
дать увеличения расхода. Однако этого или не наблюдается вовсе или 
лишь в весьма незначительной мере, так как направляющий аппарат 
остается прежним, а напор несколько уменьшается вследствие умень­
шения „несущей" длины лопаток. Увеличение диаметра входа влияет 
несколько лишь на незначительный сам по себе удар при входе.
Ь. РАБОЧИЕ КОЛЕСА С ЛОПАТКАМИ ДВОЯКОЙ
КРИВИЗНЫ
84. ПРОЕКТИРОВАНИЕ НАРУЖНОГО ОЧЕРТАНИЯ РАБОЧЕГО
КОЛЕСА
Если, проектируя ряд насосов заданной производительности и напорз, 
с каждым разом увеличивать значение числа оборотов, то в конце 
концов чисто радиальное рабочее колесо с цилиндрическими лопатками 
принимает невыгодную форму (фиг. 154а),-—-невыгодную тем, что 
ширина лопаток получается при этом слишком большой по сравнению 
с их радиальной длиной. Как указывалось в предыдущих разделах, 
в этом случае можно улучшить работу насоса путем применения кон­
струкции с двухсторонним всасыванием. Если и эта мера не дает 
достаточно удовлетворительного результата, т. е. лопатки все же
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294 Ь .  Рабочие колеса с лопатками двоякой кривизны
остаются слишком короткими и широкими, то можно прибегнуть 
к м н о г о п о т о ч н о й  системе устройства насоса (т. е. рабочих колес, 
работающих параллельно друг другу) вроде изображенной на фиг. 5а. 
.Однако, последняя допускает лишь небольшие высоты всасывания 
(см. конец § 75). Кроме этого мероприятия можно прибегнуть еще 
к одному, о котором также уже упоминалось выше и которое заклю­
чается в том, что мы откажемся от чисто радиальной формы колеса 
и перейдем к такой форме лопаток, которая со стороны входа близка 
к осевым лопаткам, а со стороны выхода — к радиальным (фиг. 180). 
В настоящей главе мы и рассмотрим подробно такую форму лопаток 
колеса. Отметим, что по форме колеса близки к применяемым в гидра­
влических турбинах колесам типа Френсиса 
и что лопатки их также имеют двоякую 
кривизну,
При расчете такого колеса мы снова 
начнем с того, что примем число рабочих 
лопаток равным бесконечности, влияние же 
конечного расстояния между лопатками бу­
дем учитывать в расчете тем, что будем по­
следний вести, исходя из теоретической вы­
соты напора # й(оо, которая больше дей­
ствительной теоретической высоты напора 
Нгь и которая может быть определена при 
помощи уравнения (21) § 42. При таком 
предположении траектории отдельных ча­
стиц воды должны лежать на поверхностях 
Фиг. 180. Лопатка двоякой вращения, образующими которых служат, 
кривизны. например, линии а1а.2 и т. д. до е1е2 (фиг. 180).
Для того чтобы обеспечить быстроходность колеса при определении 
внешнего его очертания, скорость входа с3 в уравнении (25) § 31 
принимают большей, чем в случае рабочего колеса с цилиндрическими 
лопатками. В качестве предельных значений для скорости св принимают
с. =  2 ,5 -г-5 м\сек.
Из тех лее соображений рекомендуется выбирать радиальную скорость 
выхода с2т также возможно большей, так как благодаря этому, с одной 
стороны, уменьшается ширина рабочего колеса у выхода, а с другой 
стороны, при том же числе оборотов увеличивается наружный диаметр 
Б 2. Этот диаметр должен всегда быть большим чем Д., потому что 
этим облегчается отклонение водяной струи в радиальном направлении, 
наличие же радиального участка траектории повышает к. п. д. насоса 
при неполной нагрузке и повышает допустимую высоту всасывания 
насоса. Очертание боковых стенок колеса между входом и выходом 
выполняется так же, как и в случае колеса с цилиндрическими лопат­
ками, т. е. так, чтобы имелась плавность перехода от скорости св 
к с2т] расчет при этом ведется по средним скоростям для каждой 
нормальной линии картины токов меридионального сечения. Также 
следует иметь в виду, что кривизна стенок должна быть по возмож­
ности малой с тем, чтобы ограничить разность давлений и неравно­
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мерность в распределении скоростей, неизбежно возникающие при 
резком искривлении траекторий (§ 7).
Что касается проекций входной и выходной кромок лопатки на 
меридиональную плоскость (разрез), то они получаются в результате 
„кругового" проецирования точек кромок, т. е. они получаются как 
линия пересечения поверхности вращения, проходящей через соответ­
ствующую кромку с меридиональной плоскостью (плоскостью осевого 
разреза). Таким образом выходная кромка изображается линией а2е2, 
параллельной оси насоса, если только диаметр выхода ТЭ2 для всех 
линий тока будет одним и тем же, что мы и примем для начала. 
Определение величины наружного диаметра ТЭ2 производится так же, 
как то указано в § 31, Ь. Очертание входной кромки должно быть 
таким, чтобы были удовлетворены нижеследующие условия:
1. Теоретический напор для всех линий тока, от ах а2 до е1 е.2, 
должен быть одним и тем же для того, чтобы действительная высота 
напора Нш была для всех линий тока одинаковой (очевидно, что это 
соответствует допущению постоянства гидравлического к. п. д. для 
всех линий тока).
2. Давление на лопатку не должно быть слишком велико, так как 
иначе легко может возникнуть кавитация вблизи входной кромки.
Используя положения, установленные в § 42 и 78, можно создать 
прием рационального построения входной кромки. Условие постоянства 
нагрузки по всей ширине лопатки удовлетворяется согласно уравнению
г ,2(22) § 42 тогда, когда есть величина постоянная, или так как
го
г2 и г  для одного и того же колеса неизменны, то это приводит 
к требованию, чтобы статический момент 5 =  I" г с/х для всех линий
тока меридионального сечения от входной до выходной кромки был 
одним и тем же.
Согласно уравнению (5а) § 78 величина разрежения внутри канала 
со стороны всасывания
отличается направление входящей струи от радиального. Очевидно, 
что наиболее опасной является струйка аха2, так как в ней гх (а если 
учитывать и влияние кривизны, то и с0т) будет наибольшим, а направле­
ние этой струйки при входе ближе к аксиальному, чем у других. 
Значение коэфициента <о для этой струйки должно быть наибольшим 
и именно порядка 0 ,5 -ч-0 ,8 .
Таким образом при определении очертания входной кромки начнем 
с того, что определим величину статического момента 5, подставляя
для этого в уравнение ( 1 ) значения гг =  —~ , с0т =  с0а и, задаваясь
числом лопаток г,
( 1 )
где величина о тем больше, чем больше отношение г, и чем больше
5  =  30 <р (2)
В этом уравнении
Ш  =  А  — Н( —  Н3 — Д/г", (3)
где На —  манометрическая высота всасывания в м  вод. ст.; Д/г"— дополни­
тельное разрежение, связанное с поворотом струи при входе в колесо 
(§ 78), об А  и Н} см. начало § 77.
Если затем для всех линий тока принять это, определенное по 
уравнению (2 ), значение 6) то можно построить очертание входной 
кромки. Однако вследствие того, что значения ч\ь и о различны для 
различных форм линий тока, полученное нами очертание кромки может 
служить лишь первым приближением и то только в том случае, если 
лопатка не получилась слишком длинной или слишком короткой. Так 
как в меридиональном сечении кромка должна подходить к боковым 
стенкам под углом, возможно более близким к 90°, а длина лопатки 
не может измени: ься произвольно, то более целесообразно сперва 
нанести очертание кромки в меридиональном сечении, а затем опреде­
лить величину Дкх по уравнению (1) для внешних линий тока. При 
этом по уравнению (3) определяется также максимальная возможная 
манометрическая высота всасывания //,. Выравнивание напоров Н  для 
отдельных линий тока можно в случае нужды произвести путем измене­
ния положения выходной кромки, как то указано в § 91.
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Поверхность лопатки можно рассматривать как образованную 
совокупностью линий токов, исходящих из входной кромки. Однако 
совершение! достаточно установить прохождение лишь нескольких линий 
тока, через которые затем можно будет провести с достаточной сте­
пенью точности поверхность — поверхность лопатки. Вполне целесооб­
разно выбрать в качестве основных линий тока линии, примыкающие 
к боковым стенкам колеса а х я2 и е1 ег, а местоположение промежу­
точных линий тока выбрать таким, чтобы „частичные" расходы между 
соответствующими им поверхностями вращения были равны между собой.
Таким образом, для того чтобы построить указанные поверхности 
вращения, или, вернее сказать, их „меридианы", являющиеся „круго­
выми" проекциями (т. е. проекциями по окружностям) линий токов на 
меридиональную плоскость, можно было бы воспользоваться методом, 
приведенным в § 7 для построения картины токов. При этом молча­
ливо принимается, что меридиональное течение будет иметь характер 
потенциального потока, несмотря на воздействие рабочих лопаток. Так 
как это даже для идеальной жидкости может иметь место лишь при 
выполнении ряда дополнительных условий (§ 90), далее, так как 
трение и конечное число лопаток еще более усугубляют отличие 
потока от потенциального, то мы воспользуемся значительно более 
простым методом, который до настоящего времени почти повсеместно 
применяется при проектировании лопаток турбины Френсиса. Метод 
этот основан на том, что мы пренебрегаем различием скоростей вдоль 
нормальных линий, т. е. ведем расчет по средней скорости для каждой 
нормали ^ортогональной поверхности).
Очертание проекции линии тока на меридиональной плоскости 
проще всего получить следующим путем: раньше всего, исходя из
2 9 6  Ь. Рабочие колеса с лопатками двоякой кривизны
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очертания боковых стенок колеса, проводят (на-глаз) несколько 
нормальных (ортогональных) кривых. Затем эти линии делят на 
столько частей АЬа, АЬЪ, АЬс, на сколько отдельных струек мы желаем 
разделить весь поток (фиг. 180). Указанные отрезки должны удовлет­
ворять следующему условию: 2ъгаАЬа — 2ъгъАЬъ =  2ъгсАЬс и т. д., или
Га ^ а  =  ГЬ ^ Ъ= Г с АЬс и Т. Д ., (4 ).
где через га, гь, гс обозначены радиусы средних точек отрезков; 
ДЬа, АЬЪ, АЪс. Полученные путем соединения соответствующих точек 
проекции линий токов используются для проверки правильности ранее 
выбранных нормальных линий (ортогональных кривых) и затем (в слу­
чае неправильности) последние используются для повторного постро­
ения.
Для каждой линии тока можно определить начало и конец очерта­
ния лопатки тем же способом, как то было указано в § 31 для 
цилиндрической лопатки.
Наружный диаметр В 2 должен был быть нами определен в предпо­
ложении постоянства угла выхода р2 для всех линий тока еще ранее 
(когда определялось положение выходной кромки лопатки) по уравне­
ниям, приведенным в § 31. Угол {Зх определится из условия безударного- 
входа на любую линию тока ЬХЬ2, и так как
___
60 (5)
то для случая нормального входа1
где
Ч Ч
Значения с0 получаются из равенства
с = —
° 2 Г1я .* А ’
(6>
(6а)
(6Ь>
где г1т — радиус центра тяжести нормальной кривой, проходящей 
через начальную точку рассматриваемой линии тока, а Ьл — длина этой 
нормали. При построении лопатки следует иметь в виду, что не только
их, но и сх = с 0--------- меняется, вообще говоря, вдоль входной
Ч а1
кромки, так как влияние сужения струи различно в различных точках,, 
и кроме того, как видно из фиг. 180, входная кромка лопатки, вообще 
говоря, не совпадает с ортогональной (нормальной) кривой а ,ег
А
При определении коэфициента сужения —---------  следует еще иметь
Ч 31
в виду, что попадающая в рассматриваемое сечение толщина стенки
1 Отклонение при входе, обусловленное конечным числом лопаток, в этом 
случае также во внимание не принимается (см. конец § 43).
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а /  (фиг. 182) получится в связи с косым срезом больше, чем действи­
тельная толщина стенки и равна
— $1 
5 Ш  Хх
( 7 )
где а-, есть угол между поверхностью лопатки и поверхностью тока 
при входе. Угол этот может быть определен из равенства I
X, — с!§ X/ соз 131, (7а)
где X/ есть угол в меридиональной плоскости, замеренный между линией 
тока и входной кромкой (фиг. 181 или 184а).
Отсюда получаем
51П р !  5 т 13 1 - 5 1 П Л 1 '
Фиг. 131, 182. Развертка линий тока нажоническую позерхность. 
> ■ ■ Построение входных участков.
Уравнения (7а) и (8) соответствуют тому предположению, что вход­
ная кромка лежит в плоскости, проходящей через ось вращения, что 
вообще является желательным. Отклонение от указанного условия 
влияет на точность результатов расчета весьма незначительно.
Дальнейшее проектирование поверхности лопатки может быть про­
изведено при помощи тех же двух приемов, которые были рассмотрены 
в § 32 при проектировании цилиндрической лопатки.
а) Развертка концов лопатки на конические поверхности и по­
строение их по дугам круга. Этот старейший метод, и сейчас еще 
пользующийся наибольшим распространением, заключается в том, что 
пространственные линии пересечения поверхностей вращения до
с поверхностью лопатки изображаются на чертеже таким образом, 
как если бы они лежали на конических поверхностях касательных 
к  поверхностям тока. Так как конические поверхности могут быть раз­
вернуты, то полученные таким образом очертания лопатки могут быть 
перенесены в плоскость чертежа.
1 См. сноску 1, стр. 302 .
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Заменим, например, поверхность тока (фиг. 181) конусом Ох, 
касающимся ее по окружности, проходящей через точку х. При этом 
принимается, что любая точка Р  на поверхности тока может быть 
заменена точкой Р ' на конической поверхности, если местоположение 
последней найдено путем развертывания кривой х Р  — хР '. При такой 
замене для точек, лежащих ьблизи точки х , можно рассчитывать на 
хорошее совпадение в очертании с действительным. Так как первооче­
редной задачей является проектирование такой входной кромки, при 
которой осуществлялся бы безударный вход, то указанная коническая 
поверхность строится всегда таким образом, что она касается поверх­
ности тока у входной кромки или вблизи нее.
В развертке конической поверхности (фиг. 182) соосные окружно­
сти становятся дугами окружностей, вычерченных из точки О радиусом, 
равным расстоянию от соответствующей точки на образующей конуса до 
его вершины. Очертание входной кромки лопатки может поэтому быть 
построено с такой же точностью, как и тогда, когда оно строится для 
случая чисто радиального потока. Для того чтобы получить законо­
мерную зависимость между очертаниями лопатки в различных поверх­
ностях тока, для очертания входной кромки следует применять эволь­
венту. Соответствующая ей образующая окружность имеет диаметр
с11 =  2Р , ■ зшф, , . (9)
где Р [— О и определяются из уравнения (6). Мы можем полу­
чить достаточно близкую к эвольвенте дугу круга, если нанесем на
входной окружности деления шагом лопатки ^  —  ——  и из получен­
ных точек деления А :, А.г, А 3 проведем касательные к образующей 
окружности. Так как [уравнения (39) и (40), § 32]
а1 +  51/ =  А 51пр1 > (10)
то точки Ср С2, С3 вполне определятся* после чего дуги окружностей, 
заменяющих эвольвенты, могут быть проведены из точек, лежащих 
вблизи к точкам пересечений (Д) касательных. Путем нанесения о1 из 
уравнения (8 ) или из уравнения (7) определится также и очертание 
передней стенки лопатки.
Нанеся таким образом на развертку очертания входных участков 
для всех линий тока (фиг. 189Ь до е), мы можем перенести их выше­
указанным способом на поверхность тока (пренебрегая отклонениями 
ее от поверхности конуса), после чего мы можем нанести на основной 
чертеж проекцию очертания входа (фиг. 189а). При этом длины дуг 
соосных окружностей определяются по развертке. Очертание проек­
ции входной кромки а / <1/ на чертеже (фиг. 189а) обычно выбирается 
в виде прямой, идущей либо радиально, либо проходящей вблизи 
центра О, так что входная кромка при этом лежит в плоскости, парал­
лельной оси вращения.
Для выхода из колеса все эти построения будут несколько проще, 
поскольку согласно уже сделанным предположениям угол выхода |32 будет 
один и тот же для всех линий тока. Конусы, касающиеся поверх­
ностей тока, в этом случае становятся плоскостями, нормальными 
к оси вращения. Поэтому ничто не мешает нам построить очертание
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лопатки у  выхода по дуге круга, а затем перенести его на поверх­
ность то к а , для чего участок длиной с120,' (фиг. 181) до какой-либо 
точки (2 '  касательной плоскости „свертывается" (в противовес понятию 
развертки) в
После того как начальные и конечные участки поверхности лопатки 
нанесены на нашем чертеже, их соединяют на-глаз, а затем вводят 
поправки, пользуясь методом, указанным в конце этой  главы. Для того 
чтобы по возможности наиболее удобным путем определить наивыгод­
нейшее взаимное расположение обоих концов лопаток, рекомендуется 
сперва вычертить выходной участок лопатки на прозрачной кальке 
и затем подобрать (перемещая этот чертеж) наиболее правильное его 
положение.
При постоянной толщине стенок вполне достаточно изобразить 
на чертеже очертания только передней или задней стороны лопатки, 
так как в этом случае, при изготовлении модели придется для полу­
чения очертания другой стороны только прибавить или отнять толщину 
стенки.
Ь) Лопатки, построенные по точкам. Уравнение (47) § 32, выве­
денное нами при проектировании цилиндрических лопаток, в данном 
случае уж е не применимо, так  как в нем не учтена пространственная 
кривизна линий тока. Расчет, принимающий во внимание указанное 
обстоятельство, приводится нами ниже.
На фиг. 183 и 184 изображена произвольно выбранная линия тока 
в двух своих проекциях-— проекцией в меридиональном сечении
и ортогональной проекцией в плане. Выделим в меридиональном
сечении весьма малый отрезок рр1 =  (1х (действительная длина кото­
рого Р Р Х может быть определена построением, изображенным на фиг. 
184 сбоку.), в то время как на плане (фиг. 183) ему будет соответ­
ствовать отрезок р'р/.
Рассматривая бесконечно малый треугольник Р Р ХТ  (фиг. 184), заме­
тим, что угол при Т будет прямым, а у Р будет равен р, так что
Фиг. 183. Фиг. 184.
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Так как отрезок РТ соосной окружности совпадает по величине со 
своей проекцией р'Ь' =  гй'л, то
г  Фо =
или
йх
^ 8 ? '
(10а)
Л * 180 Отсюда, умножая обе стороны равенства на —— для того, чтобы
угол ср измерялся в градусах, получим
(П )
Как указано на фиг. 183 и 184, величины и х  должны отсчи­
тываться от точки й?2 (<4 ' ) линии тока, соответствующей выходу из 
колеса, т. е. знаки обеих частей равенства противоположны принятым 
нами ранее при выводе уравнения; очевидно, что это обстоятельство 
не может повлиять на конечные результаты вывода.
Уравнение (11) примерно совпадает с уравнением (4 7 ) § 32. Иначе 
говоря, метод построения лопатки остается точно тем же, что и пре­
жде, только лишь величины —/  ■ наносят, в виде функции от длины хП § 3  -1
развертки проекции линии тока (что необходимо для определения 
значений интеграла, соответствующих заданным длинам лг).
Отдельные значения ■ ■ — определяют при помощи кривых г и [3,
^ & I
изображенных на основном чертеже. Очертанием кривой можно либо 
непосредственно задаться, исходя из заданных начального и конечного 
значений угла  ,3, либо вычислить ее, задавшись закономерностью изме­
нения какой-нибудь величины вдоль по лопатке. Так, например, если 
задаться закономерностью изменения скоростей те' и с1Н в зависимо­
сти от х , как  это было нами сделано в примере I § 45  для радиаль­
ной лопатки, то значение угла 3 может быть получено при помощи 
формулы
51П 3  =  —
■Ш
(12)
1и тем самым ставновится возможным определить значения -----г-.
Для того чтобы при определении значений с-т, необходимых для 
вышеприведенного уравнения, не пользоваться коэфициентом сужения
применим уравнение, соответствующее уравнению (45) § 32,
а именно
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где (ст)пец0 — величина меридиональной составляющей скорости при 
5 =  0 , а 5 '  — кажущаяся толщина стенки, связанная с истинной толщи­
ной стенки 8 соотношением
8
51П Л
(14)
Здесь а -— угол между поверхностью лопатки и поверхностью тока. 
Величина его определяется из уравнения
с!§ X =  с{§ / /  соз ?. (15)
Величина )/ определяется, как угол между линией тока (фиг. 184а) 
и линией ху, образованной пересечением поверхности лопатки с осевой 
плоскостью, проходящей через рассматриваемую точку р 1. При постоян­
ной толщине лопаток допустимо считать измене­
ние величины з ' между начальным значением 51' 
уравнения (7) и конечным $2'  линейным2 (фиг. 199).
Беря из кривых соответствующие друг другу 
значения г и о, мы можем на чертеже построить 
по телкам проекцию линии тока У /У /; для всех 
других линий тока построение ведется таким же 
образом. При этом надо, однако, принять меры 
к тому, чтобы кривые отдельных линий тока 
образовали в совокупности плавную поверхность. 
Строго говоря, полученная поверхность лопатки 
будет в противоположность поверхности, полу­
ченной при помощи метода п. „а“, средней между 
передней и задней поверхностями лопатки, так 
что при выполнении модели следует от полученной поверхности откла­
дывать в обе стороны половину толщины лопатки. Если момент коли­
чества движения гси задан, то начальные и конечные расчетные значе­
ния для всех линий тока будут одинаковыми и единообразие дости­
гается значительно легче.
Указанный метод довольно быстро приводит к конечным результа­
там и имеет то преимуществе перед остальными, что поверхность ло­
патки определяется совершенно однозначно, если только задан опреде­
ленный закон ее построения. Благодаря этому исключается произвол 
конструктора, проектирующего лопатку.
После нанесения (начиная от выходной кромки) полученных 
таким образом линий тока на чертеж (в план) мы можем получить 
проекцию входной кромки лопатки, соединив конечные точки линий 
токов. Таким образом здесь очертание входной кромки может быть
1 Указанное уравнение получается из рассмотрения телесного угла, обра­
зуемого пересечением плоскостей, касательных к поверхности тока, к поверх­
ности лопатки и к линии ху  в точке р.
2 Если выходная кромка параллельна оси вращения, то $2'  равна действи­
тельной толщине лопатки 52. Если же она, как то часто встречается, наклонена 
к окружности под некоторым углом Оо (фиг. 189а, 191), т. е. если она является 
винтовой линией с углом наклона о2, то
8, '  ,
81П X,
А/ = при с!§ X, =  с!§ о2 зш 32 (15а)
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выбрано произвольно только на меридиональной проекции чертежа, 
а не на „плане11 (т. е. проекции колеса на плоскость, перпендикуляр­
ную оси), как то имело место при методе п. па“. Однако при этом на 
„плане11 отдельные линии тока возможно поворачивать друг относи­
тельно друга вокруг оси. При этом всегда необходимо обращать вни­
мание на то, чтобы через все линии тока можно было провести плав­
ную поверхность, достаточной гарантией чего является плавное очерта­
ние выходной кромки лопатки.
Такого рода угловое смещение проекции линий тока может ока­
заться необходимым, либо чтобы получить на „плане11 очертание вход­
ной кромки, приближающееся к радиальному, либо чтобы избежать 
острых углов между лопаткой и боковой стенкой колеса.
с) Сечения, необходимые для построения модели (осевые и нор­
мальные). Для того чтобы проверить, обеспечивают ли линии токов, 
полученные при помощи обоих вышеприведенных методов, плавную 
поверхность лопатки, делают ряд сечений плоскостями, кривые пере • 
сечения которых с поверхностью лопатки непосредственно указывают 
форму последней. Сечения для этой гели лучше всего производить 
либо плоскостями, проходящими через ось насоса (фиг. 191), либо, 
в том случае, когда входная кромка лежит в плоскости параллельно 
оси, при помощи плоскостей касательных к цилиндру, который в свою 
очередь касается плоскости входной кромки (фиг. 189а).- Если при 
этом обнаруживается отсутствие потребной плавности очертаний, то 
соответствующие проекции линий токов следует соответствующим обра­
зом изменить. Такая проверка особо важна при проектировании лопатки 
по методу п. „а“, тогда как при проектировании лопатки по методу 
п. „Ъ“ (т. е. по точкам) плавность очертания лопатки в достаточной 
мере гарантируется самим методом построения, и в этом случае сече­
ния по плоскостям послужат лишь для проверки правильности построе­
ния.
Углы / , /  и Х(',  образованные в меридиональной плоскости пересече­
нием плоскостей а — /  (фиг. 190, на фиг. 184а-—соответственно ху) 
с боковыми стенками колеса, должны быть возможно ближе к  90° с тем, 
чтобы, поскольку величина ^  обычно мала1, они приблизительно со­
ответствовали действительным углам Ха и X, между поверхностью ло­
патки и боковыми стенками колеса. Таким образом в каналах колеса 
удается избегнуть острых углов, увеличивающих потерю на трение. Вы­
полнение этого условия для входного участка линий тока, наиболее 
удаленных от оси, особенно существенно в целях обеспечения всасы­
вающей способности насоса. Что касается наклона выходной кромки 
(по отношению к окружности выхода), то его можно выбрать по же­
ланию, так как он не связан с очертанием входной кромки в плане.
Изготовление модели лопатки в мастерской производят большей 
частью, как указано ниже: доски одинаковой толщины, плоскости ко­
торых нормальны к оси, соответственным образом вырезают и затем 
склеивают между собой. Для того чтобы определить очертание кривых, 
по которым должны обрезаться эти доски, после того как чертеж 
(„план11) готов, на нем вычерчивают линии, соответствующие пересече-
1 Это видно из уравнения (15), так как с о з р ^ Ь  При очень крутых углах 
можно допустить также небольшие боковые углы X/ и X/.
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ниям поверхности лопатки с плоскостями, нормальными к оси ( / до X  
фиг. 189, 189а — так. называемые „столярные разрезы"), расстояние 
между которыми.должно равняться толщине досок, используемых для 
модели. Очертание этих кривых также может служить ддя суждения 
о плавности поверхности лопатки.
В с л у ч а е  е с л и  л о п а т к и  б у д у т  о т л и в а т ь с я ,  то  п р и  
и з г о т о в л е н и и  ч е р т е ж а  н е о б х о д и м о  у ч и т ы в а т ь  в л и я н и е  
у с а д к и .
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Каждую пространственную кривую можно отобразить на плоскость, 
сохраняя при этом все углы без изменения. Методы такого отображе- 
ния различны в зависимости от того, отображается ли только одна кри­
вая или же ряд их, образующий рассматриваемую поверхность (в част­
ности, канал между рабочими лопатками).
а) Отображение одной ли­
нии тока. Введенное упрощение 
позволяет не только передать без 
искажения углы, но также пере­
дать и длины участков кривой; 
однако при этом конгруентность 
длин имеет место лжнь для очень 
малых участков, так как про­
странственная кривизна при ото­
бражении не передается. ..
а) О т о б р а ж е н и е  на пло­
с кос ть .  Если перекатывать без 
скольжения плоскость по какой-ни­
будь линии тока (на поверхности тока), 
то след точек соприкосновения и пред-
Фиг. 185, 185 а и 185 Ь. Отображение линии тока путем обкатки 
поверхности тока плоскостью.
ставит собой отображение. Вычерчивание начинают с того, что меридиональную 
проекцию1 линии тока (фиг. 185а), начиная от й?2, делят на равные от­
резки Ах. Проходящие через полученные точки 1, 2, 3 и т. д. конаксиаль-
1 а § е п Ь а с Ь, 2, §ез. ТигЫт 1шез.,. 1907, стр. 305.
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ные окружности проектируются на плане (фиг. 185) в натуральную величину, 
а в плоскости отображения (фиг. 185Ь) они становятся параллельными пря­
мыми 1, 2, 3 и т. д., отстоящими друг от друга на расстоянии Ах. Ото­
бражение заданной линии тока проекцией (фиг. 185) начинают вычер­
чивать из точки 0 2'  (фиг. 185Ь), определяя затем местоположение точки Г ' 
на следующей параллели 2. Она должна лежать дальше в горизонтальном 
направлении на длину отрезка М1М2 = Ап1 (фиг. 185), который является 
отрезком окружности, проведенной посредине между окружностями 1 к 2, 
ограниченными радиусами, проходящими через точки </2' и Подобным же 
образом находится и последующая точка О' и т. д. Сущность предлагаемого 
метода сводится к тому, что элементы рассматриваемой кольцеобразной поверх­
ности, образующиеся между соседними окружностями (кольцевая поверхность 
4—5 на фиг. 185а), поворачиваются вокруг средней окружности (как оси) до 
тех пор, пока они не расположатся в цилиндрической поверхности, после чего
V
Фиг. 186. Фиг. 186а.
Фиг. 186 и 186 а. Отображение обкаткой конуса.
соответствующие их развертки наносятся на плоскость. Многократно проводи­
мый перенос углов и очень маленьких отрезков приводит к значительным 
ошибкам, поэтому отображение лучше выполнить по точкам при помощи рас­
чета. Горизонтальная ордината п какой-либо точки X  (фиг. 1856), соответствую­
щая вертикальной абсциссе л-, имеёт величину
х
о
При этом из предварительного расчета должно быть известно либо изменение 
Р в зависимости от х, либо изменение о в зависимости от г. Вычисление 
интеграла уравнения (16) лучше всего производить, составляя таблицу и зада­
ваясь конечными интервалами.
Указанный способ не позволяет правильно отображать поверхности, т. е. 
каналы между лопатками и профили лопаток. Неточности могут быть умень­
шены, если будет проведено:
р) О т о б р а ж е н и е  на  к о н и ч е с к у ю  п о в е р х н о с т ь .  Коническая 
поверхнрсть должна как можно ближе соответствовать поверхности тока. По­
этому' пользуются конической поверхностью Ор, касательной к поверхности 
тока в средней точке р (фиг. 186'. Отображение на плоскость получается путем 
развертывания конической поверхности (фиг. 186а). Вычерчивание произзо-
20 Зак. 4»)77. — Центробежные л пропеллерные насосы.
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дится, как и в п. „а“, причем надо иметь в виду, что вместо параллельных 
прямых 1, 2, 3 и т. д. теперь будут развертки конаксиальных окружностей 
конуса. Отображение может быть выполнено также по точкам, для чего вычис-
ф соответствующихляют значения углов
Х : = р , р из уравнения
х
180 Г с1х
* I Р ,6 
о
(17)
поверхности тока, состоящая из 
семейств соосных окружностей и 
осевых сечений.
Диаметр ра внешней окружности ото­
бражения (фиг. 186а) равен длине развертки 
линии Ор с?2 (фиг.186).
Ъ) Отображение всей поверх­
ности тока. Соответствие отображе- 
. ния и оригинала ограничивается здесь 
только углами. Отрезки в различных 
местах отображения откладываются в 
различных масштабах.
На поверхности тока проводят ряд 
конаксиальных окружностей и линий, 
соответствующих меридиональным се­
чениям, таким образом, чтобы эти се­
мейства линий, пересекающиеся друг 
с другом под прямыми углами, обра­
зовывали ряд маленьких квадратов 
(фиг. 187). В плоскости отображения 
также наносят два семейства линий, пе­
ресекающихся друг с другом под прямым 
углом и также образующих маленькие 
квадраты. Каждая из этих линий в плоскости отображения нумеруется 
соответственно линии на поверхности тока. Перенос линий тока произ­
водят весьма просто путем нахождения в плоскости отображения точки, 
соответствующей данной точке на поверхности тока1.
Семейства кривых в плоскости отображения могут быть выбраны произ­
вольно. На фиг. 187а меридиональные (осевые) сечения отображены в виде 
радиусов, а конаксиальные окружности — в виде концентричных окруж­
ностей (диаметр которых должен быть еще определен). Величина равных 
'друг другу центральных углов Дф между радиусами может бить выбрана про­
извольно. Если они приняты равными углам Д? между осевыми сечениями 
(фиг. 187), то плоскость отображения можно считать перпендикулярной оси 
вращения и радиусы на ней — как результаты пересечения плоскости отобра­
жения с семейством осевых плоскостей.
Если Дф<(Д», то плоскость отображения является разверткой боковой по­
верхности кругового конуса с осью, совпадающей с осью вращения, и в этом 
случае семейство радиусов является результатом пересечения боковой 
поверхности конуса с семейством осевых плоскостей, образующих простран­
ственные сечения. Если половина угла при вершине этого конуса равна о, то 
в градусах
Дф° =  Д<р° 8Ш 8 =  ^  8Й1 6, (18)
где < обозначает число меридиональных сечений.
1 Аналогично рассматривает вопрос Р г а з П,  ТесЬп. Нубгобупагшк, нзд. 2, 
стр. 287 и след. ВетКп, ЛиНи$ 5рпп§ег, 1926; Е'сЬи’етх. Ватш§., т. 52, № 7 и 8.
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Для того чтобы в плоскости отображения получились квадраты, радиусы 
окружностей должны образовывать геометрическую прогрессию такого рода1, 
что отношение двух следующих один за другим радиусов было равно
(19)
Задавшись радиусом ря внешней окружности, половиной угла конуса о и 
числом г осевых сечений, мы получаем сетку в плоскости отображения. За
Фиг. 187 а. Отображение всей поверхности тока. Сетка из 
пучка радиусов и концентрических окружностей. Картина 
тока является разверткой конуса.
угол 5 принимают обычно (как и в случае п. „а“, 5, фиг. 186) угол наклона 
в средней точке меридиональной проекции линии тока, для I принимают число, 
кратное числу лопаток г, а в качестве радиуса внешней окружности отобра-
Г ожения — р„ —=г .
3 1 П  о
Квадратная сетка поверхности тока проектируется сперва на „план*, так 
как там уже изображены проекции линии тока. Меридиональные сечения при 
этом проецируются в виде радиальных лучей, углы расхождения которых 
равны ранее принятому До, в то время как радиусы г проецирующихся в на-
1 Квадраты в плоскости изображения образуются, если й?р =  р.</Д, т. е.
. .—-г- — , откуда после интегрирования в пределах от до р2 соответственно
Р
от 0 до Дф получаем приведенное Уравнение (19).
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туру окружностей определяются из условий разделения сетки на квадраты, 
т. е. с/х =  г ф  или с/у— ^-:
X
Г  с1х
(2 0 )
На вспомогательном чертеже (фиг. 187Ь) наносят кривую зависимости 9 
от развернутой длины л: меридиональной проекции линии тока [значения 9 
подсчитываются в виде таблицы по уравнению (20)]. Затем, проведя парал­
лельно оси абсцисс прямые, отстоящие Друг
2п:от друга на расстоянии Д9 =  -у , получают
искомые отрезки Дху, Длг2 и т. д. Таким об­
разом сетка в плане может быть нанесена, 
после чего перенос линий тока на плоскость 
отображения может быть проведен без за­
труднений. Масштаб отображения
с/х 
с/х"
о с/ (1)
г  с/ 9 — 51П &Г (21)
изменяется в случае принятия значений о и 
ра по вышеуказанному способу весьма незна­
чительно.
Если отображение выполняется по точ­
кам путем соответствующих подсчетов, то 
вычерчивание сетки в этом случае становится 
излишним. Угол Ь и радиус р любой точки X, 
местоположение которой на поверхности тока 
или на плане задано углом 9 и радиусом г, получаются непосредственно из 
выражения х:
Фиг. 187 Ь. Определение интер­
валов \ х  для сетки на поверх­
ности тока.
: 9  51П Р ,
зш5 I'
? =  У. • е
(22)
(22а)
Описанный з и. „Ь“ способ отображения искажает форму канала сравни­
тельно мало и поэтому в большинстве случаев заслуживает предпочтения перед 
способом п. „а“, а и „а“, р.
87. ПРОЕКТИРОВАНИЕ ЛОПАТКИ ПО МЕТОДУ ЛАВАЧЕКА ‘2
Как указывает Лавачек (Ьашасгеск) в том случае, когда вода под­
ходит к колесу в чисто осевом направлении, поверхность лопатки мо­
жет быть выполнена в виде винтовой поверхности. Такая винтовая 
поверхность (фиг. 188) получается при равномерном вращении около 
оси и равномерном перемещении вдоль оси прямой О, образующей
(/о
1 Уравнение (22) следует из того, что ф  — (р с№) г§ р или =  1§ р ФЬ —
=  31по1§Рй?9, или, пользуясь уравнением (10а) § 85, ^  =  Интегри­
руя в пределах от э до ?я (соответственно от 0 до х), получаем уравнение 
(22а).
2 См. описание немецких патентов 335154, К'-88а.
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с осью неизменный угол 3. Нижеследующее рассуждение показывает, 
что полученная таким путем поверхность должна до известной степени 
удовлетворять требованиям, предъявляемым к лопатке рабочего 1 колеса 
насоса. Очевидно, что для достижения безударного входа необхо­
димо и достаточно, чтобы угол подъема 1  
винтовой поверхности в любой точке 
входной кромки равнялся углу 8, между 
относительной и окружной скоростями.
Если шаг винта равняется Н, то должно 
соблюдаться соотношение
.„ о
^  и 2 г г /
или, так как и =  гл,
. 2 *  к — - - с. ш 1 ’
= *етг» (23)
(23а)
По этому последнему равенству мы мо­
жем определить шаг винта к\ при этом, Ф}1Г. ]88. образование лопат-
однако, скорость =  с0 ■ должна ки двоякой кривизны по Ла- вачеку.
быть постоянной по всей ширине входа.
Очевидно, что указанная поверхность будет также удовлетворять 
и условиям выхода в том случае, если угол 8 будет таким, что линия 
пересечения поверхности лопатки с плоскостью, нормальной к оси, 
будет иметь угол наклона к окружности выхода (с диаметром ^ 2), 
равный углу выхода ,3.2 из нашего расчета колеса. 
Если на перспективном рисунке (фиг. 188) через 
уИА7 обозначить дугу конаксиальной окружности
радиуса г.2 =  ~ ,  через А В  =  г2й о — бесконечно
малый элемент дуги последней, через АО  — след 
образующей О на плоскости указанной конаксиаль­
ной окружности, т. е. линия пересечения с вин- 
Фиг. 188 а. Лопатка товой поверхностью, то в таком случае -31 ОСВ —  
двоякой кривизны по _  ^  ОАВ =  $2. ^3- САВ =  ~(.2, и поэтому
ВС =  А В  • 1§у2, далее ОВ  =  А В  • 1§ ,32 — ВС X
Лавачеку.
X  1§ о =  АВ ■ 1сг 8 . и таким образом
Так как согласно уравнению (23)
к сг
(24)
(24а)
1 Не принимая во внимание отклонения при входе в колесо.
3 1 0 Ь. Рабочие колеса с лопатками двоякой кривизны
то из всего этого следует, что
(24Ь)
откуда мы можем непосредственно определить значение угла 5.
Очевидно, что выходная кромка лопатки наклонена под углом у.2 
к боковой стенке колеса. Чтобы этот угол не был слишком мал 
и чтобы соответственно канал между лопатками у выхода не получился 
слишком узким, величина сг не должна быть чрезмерно малой по срав­
нению с и2, что вытекает из уравнения (24а). Это является слабой 
стороной предложенного метода, так как очевидно, что это условие 
допускает только небольшие окружные скорости и, следовательно, ма­
лую высоту напора в том случае, когда желают избежать опасности 
кавитации в связи с большими входными скоростями. Вторым недостат­
ком указанного метода является необходимость продолжать лопатку 
весьма далеко в сторону всасывания, вплоть до зоны чисто осевых ско­
ростей (фиг. 188а), с тем, чтобы обеспечить безударный вход. Правда, 
как мы уже указывали в п. Ь § 79, это позволяет увеличить допусти­
мую высоту всасывания, однако в то же время это увеличивает потери 
на трение воды о стенки каналов.
Достоинством такой лопатки является простота и отчетливость ее 
формы, значительное упрощение расчетной и чертежной работы и, в осо­
бенности, упрощение изготовления модели и отливки, На фиг. 291 при­
веден пример конструктивного выполнения лопатки Лавачека Ч
Область применения лопаток, построенных по методу Лавачека, зна­
чительно расширяется, если при проектировании их в качестве обра­
зующей винтовую поверхность брать не прямую, а какую-либо опре­
деленную кривую, например, параболу 2, что так же часто практикуется 
при проектировании гидравлических турбин. Получаемая при этом боль­
шая свобода особенно существенна тогда, когда выходная кромка не 
лежит на поверхности кругового цилиндра. Также практикуется выпол­
нение лопатки по поверхности, образующейся при таком перемещении 
прямолинейной образующей, когда она постоянно пересекает какую- 
либо произвольно выбранную направляющую кривую и ось вращения. 
Первый вышеприведенный метод является, таким образом, частным слу­
чаем последнего.
1 Если вода (в меридиональной плоскости) выходит из колеса не перпен­
дикулярно оси, а под углом е к радиусу, то вместо уравнения (24) следует 
писать
откуда
С 0 5  г
—  8111 г
2 Н е 1 (1 еЬгоск,  2. УЭ1, 1923, стр. 803.
88 . ПРИМЕРНЫЙ РАСЧЕТ КОЛЕСА С ЛОПАТКАМИ ДВОЯКОЙ
КРИВИЗНЫ
Требуется рассчитать и спроектировать колесо насоса низкого дав­
ления с двухсторонним всасыванием для подачи 850 м&/час при 16,6 .« 
напора и при 1 800 об /мин.
Добавляя 8°/0 на потери через зазор, сжатие при входе и т. д . 
(см. §  31), которые (т. е . проценты) при лопатках двоякой кривизны 
должны приниматься большими, чем при обычных цилиндрических л о ­
патках, определяем расчетный секундный расход для одной стороны 
колеса:
- о -1" 8 •*■/«*•
Если задаться cs =  4,4 м /сек , диаметром вала d„ =  54 м м , то из урав­
нения (25) §  31 получаем Д ,  =  0,201 м. Принимаем Ds =  200 мм, чему 
соответствует cs =  4,42 м /сек.
Так как к . п. д. рассматриваемого насоса может иметь величину 
около 78°/0, а потери на трение колеса о воду и потери в зазоре не 
очень значительны, то будем вести расчет, исходя из т)А =  0 ,8 5 | . Та- 
16 0
ким образом Hth =5 —-2— =  19,5 м. Для того чтобы можно было опре-
i J j O U
делить H t h x , необходимо по уравнению (22) §  42 определить коэфи- 
циент уменьшения мощности р, для чего в свою очередь необходимо 
знать диаметр колеса D%, статический момент 5  н число лопаток s .  
И з приближенного уравнения (45) § 44 определяем предварительную 
величину диаметра £)а =  240  мм, принимая при этом £ := » 0 ,9 > 1 0 - 4  
(величина эта  принимается меньше обычной ввиду особой формы к о ­
леса); определяем предполагаемую величину сечения колеса, принимая 
при этом с2я, =  4,8 м/сек, и наносим на-глаз очертание входной кромки 
в меридиональном сечении. Определяем далее статический момент наи­
более удаленной от оси линии тока (по указаниям, приведенным 
в конце § 42 ) деля в ,в г последовательно на отрезки одинаковой длины 
Д г = 1 0  м м  —  0,01 м  и подсчитывая S=Ax'£>r, где г  обозначает ра­
диусы средних точек отдельных отрезков Ах. Величина 5  получается 
равной 0 ,0059 .к8. Число лопаток определяют по уравнению (1) § 70. 
Приняв 2 =  7 по уравнению (1) § 84, определяем разрежение у входа
Ah' =  4,16 м, исходя при этом из ri =  =  0,1  м , с0(!! =  со, а  =  0 ,6 0 .
Таким образом наибольшая манометрическая высота всасывания по урав­
нению (3 ) определяется, как HS =  A  —  Ht —  Ah' —  Ah", так  как А =  10, 
Н, =  0,2 (см. конец § 1), Ah" =  0 ,5  м , то  получаем / / s =  5,14 .«.
Если эта величина слишком мала и если невозможно увеличить ста­
тический момент 5 , т . е . увеличить поверхность (длину) лопатки или 
уменьшить cs> то необходимо задаться другими основными величинами, 
главным образом, другим числом оборотов.
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1 С м. у р а в н ен и е  (12) •§ 25.
3 1 2 Б. Рабочие колеса с лопатками двоякой кривизны
При прежних данных по уравнениям (21) и (22) § 42, при коэфи- 
циенте ф == 1,05 (последний ввиду отсутствия направляющих лопаток 
принят сравнительно большим) имеем
Н.1Ь оо
1,05
7
0,122 \
0,0059 /
=  26,6 м.
Подсчитаем теперь окружную скорость по уравнению (35) § 31, 
приняв — 23°, сЪп —  4,8 м\сек:
4,8
2 • 0,424 +
9,81 • 26,6 = 2 2 ,8  м/сек,
откуда ^ 2 =  0,239 м. Таким образом диаметром П 2 =  240 мм мы за­
дались достаточно правильно. Соответственно этому значение скорости 
с2т изменится благодаря тому, что скорость и2 несколько увеличилась, 
и вместо 4,8 станет равным 4,81 м\сек.
При хорошо заостренных концах лопаток, т. е. при по
лучим
о:
0„~с,
0,1288
2 т 0,24 • тс • 4.81
■ 0,0355 м =  35,5 мм.
Теперь можно приступить к окончательному вычерчиванию сечения 
рабочего колеса (фиг. 189). Общую для обеих половин колеса среднюю 
стенку насоса доводят до окружности выхода для того, чтобы лопатки 
с обеих сторон были друг от друга независимыми, что упрощает их 
изготовление. Толщину этой стенки у выхода примем равной 3 мм, 
откуда полная ширина колеса по окружности выхода равняется 
3 -{- 2 •' 35,5 =  74 мм. Боковые стенки рабочего колеса мы выполним 
таким образом, чтобы меридиональные составляющие скорости плавно 
увеличивались от скорости с$ =  4,42 м\сек до скорости с.2т =  
=  4,81 м/сек. После этого построим линии тока, причем примем, что 
скорости вдоль каждой нормальной (ортогональной) кривой одинаковы. 
Каждую половину рабочего колеса мы разобьем на три струи, чему 
будут соответствовать четыре линии тока от до йхй2.
В левой части рабочего колеса (фиг. 189) пунктиром нанесена 
проекция входной кромки, соответствующая неизменному для всех ли­
ний тока статическому моменту 5 = 0 ,0 0 5 9  .к2 =  5 900 мм2. Так как 
незначительные изменения допустимы и в то же время уменьшение 
диаметра входа уменьшает потери при входе, мы окончательно остано­
вимся на очертании кромки а1с?1, изображенной сплошной линией.
Имея, таким образом, значение диаметра и скорости входа с0, мы 
можем вычислить по уравнениям (5) — (8) все соотношения, характер­
ные для входа в колесо, а результаты подсчетов свести в нижеследую­
щую таблицу. Коэфициентом сужения струи - — 1—  , необходимым нам
Н  °1
для определения величины скорости с. =  -— 5— с0, сперва задаемся
Ч °1
(как и раньше) для каждой линии тока с тем, чтобы впоследствии, 
после определения угла ^  проверить его. Толщина лопатки была при­
нята постоянной и равной 4 мм.
88. Примерный расчет колеса с лопатками двоякой кривизны 31&
Л
ин
ия
 т
ок
а 
(м
е­
ри
ди
он
ал
ьн
ая
 
пр
ое
кц
ия
)
^ .
и
н
С5
ч»Я)
V
Ю
с0
 п
о 
ур
ав
не
ни
ю
 
(6
Ъ)
 в
 м
/с
ек
\
§
га
С р1 
по
 у
ра
вн
ен
ию
 
(6
)
X
/ 
в 
гр
ад
ус
ах
Х^
 п
о 
ур
ав
не
ни
ю
 
(7
а) п
о 
ур
ав
не
ни
ю
(«
)
1 Ч
-ч
 
?
 1
вторн
расче
га
*
ый
г
т-4ах
«1^ 2 • • 0,20 18,85 4,42 1,2 5,3 15°40' 81 81°40' 15,0 1,20 5,30 15°40^
0,167 15,75 4,45 1,2 5,34 18° 44' 53 54° 30' 15,3 1,25 5,56 19°27''
0,127 11,98 4,57 1,2 5,48 24°30' 54 56° 30' 11,6 1,24 5,70 25°30'
• • 0.082 7,71 4,88 1,22 5,96 37°37' 75 78° 6,7 1,23 6,0 37°55'
После этого приступаем к вычерчиванию лопаток на чертеже, поль­
зуясь каждым из обоих вышеприведенных в § 85 методов.
а) Развертка концов лопаток на конические поверхности и вы­
черчивание их по дугам окружностей. Для вычерчивания входных 
кромок лопаток применяются эвольвенты, образующий круг которых, 
определяется непосредственно из уравнения (9). Величина о, известна 
из вышеприведенной таблицы, а1 - | - 51/ — из уравнения (10). Исходя из 
этих данных, вычерчивают (фиг. 189Ь до 189е) развертки входных уча­
стков для отдельных поверхностей тока. Эвольвенты входных участков-, 
у ах и Ьг представляют собой прямые линии, так как в уравнении (9), 
служащем для их построения, со. Приняв на „плане" проекцию-
входной кромки в виде прямой ах'й ( ,  мы можем нанести на план 
и очертания входных участков лопаток, перенося вычерченные развертки 
на поверхности тока (а не на конические поверхности), т. е. как бы 
„свертывая" их. Проекция входной кромки не проходит через центр 
(ось), т. е. кромка лежит не в меридиональной (осевой) плоскости, 
а в плоскости параллельной оси. Сделано это для того, чтобы линия 
тока ах а2'  не получилась слишком длинной по сравнению с линией 
тока йх й2 С
Очертание выходного конца лопатки лучше всего нанести на про­
зрачной бумаге по дуге круга так, чтобы у выхода получился приня­
тый угол р2. При этом весьма целесообразно принимать направление 
выходной кромки не параллельным оси, а наклонным к окружности 
выхода и при том так, чтобы еще более укоротить внешнюю линию 
тока ах а2 по сравнению с внутренней. При этом в проекции на плане 
концы линий токов со стороны выхода размещаются уже отдельно' 
друг от друга. Перемещая затем прозрачную бумагу с выходной кром­
кой, нанесенной на нее, по отношению к входной, можно подыскать 
наиболее благоприятное взаимное расположение кромок, после чего 
концы лопаток соединяют плавными кривыми.
В заключение производят проверку плавности поверхности лопаток 
посредством вспомогательных сечений от а до 1, как указано в § 85, с. 
Как видно из чертежа, полученные кривые подходят к стенке под; 
достаточно большими углами. Таким образом положение выходной-
1 Если это является почему-либо целесообразным, входная кромка может 
иметь в плане криволинейное очертание.
314 Ь. Рабочие колеса с лопатками двоякой кривизны
-кромки можно считать выбранным удачно. После проверки и испра­
вления поверхности лопаток вычерчивают линии пересечения с плоско­
стями I  —  X , перпендикулярными коси (так называемыми „столярными 
сечениями"), по которым изготовляется модель. Для дальнейшего конт-
Ртрезпо а ,-а.
Фиг. 189Ь. Фиг. 189с.
'Фиг. 189—189 е. Рабочее колесо насоса низкого давления для подачи 
-^ > =  850 м^/час при Н =  16,6 м и при 1 8С0 об/мин с разверткой линий тока 
на поверхности конуса и построением концов лопаток по дугам круга.
роля полученных линий тока целесообразно построить либо их кон­
формные отображения"согласно § 86, либо кривую зависимости угла (3 от лг 
при помощи уравнения (10а), применяя при этом указания § 85, Ь и с. 
Ь) Вычерчивание лопатки по точкам. Сперва для выбранного
О'
сечения (очертания) колеса вычерчивают кривую (с ) „ =  ——— в за-2*ъго
висимости от длин разверток х  (отдельно для каждой линии тока — 
•см. фиг. 191а— 1916), причем Ь является длиной нормальной (ортого­
нальной) линии, а г — радиусом центра тяжести этой линии. Вдоль каждой
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нормали скорости принимаются постоянными. При определении 
I
ст —  (ст)пеШ    расчет ведется для н е з а о с т р е н н о й ,  в с ю д у
о д и н а к о в о й  т о л щ и н ы ,  лопатки. Козфициент сужения —-----г —-о
примем (приближенно) изменяющимся по прямой, соединяющей началь­
ное его значение, взятое из таблицы (стр. 313), с соответствующим
данной лопатке конечным его значением —— -— . Эта величина мо-
^  Н а2
жет быть вычислена, если задаться углом наклона выходной кромки 
по отношению к меридиональной плоскости 32 == 45°. Уравнение (15 Ь) 
§ 85 дает при этом
^2
и следовательно,
68°40<,
4,25 
51П (32 10,9 мм,
После этого кривая зависимости ст , соответствующая незаостренной 
лопатке, может быть нами получена.
В основу дальнейшего расчета мы кладем кривые зависимости 
относительных скоростей но от х . Эти кривые изменения но, нанесен­
ные на диаграммы, имеют исходные (начальные) значения относительной 
скорости ноу ^ сх2, различные для различных линий тока, так:
для линий т о к а ...............................а\а.2 Ь1Ь2 схс2 <7Х<72
но1 (вычислено по данным таблицы) 19,56 16,68 13,27 9,74 м/сек.
Конечные значения равны относительным скоростям выхода у неза­
остренных лопаток:
1
3'Пр2
=  4,81 • 1,11 1
0,391
=  13,65 м/сек.
Линии но могут быть приняты прямыми только для линий тока схс2 
и йхЛг  Для линии тока яхя2 они должны быть загнуты кверху, для 
Ь^ Ъ2 — книзу с тем, чтобы в плане получить примерно радиальное напра­
вление входной кромки.
После того как по уравнению (12) определены и построены кривые 
зависимости угла (3, по уравнению ( 1 1 ) определяют углы ср, для чего
сперва определяют площади, ограниченные кривыми 1 Соот-
/•!§
ветствующими друг другу значениями г и с? определяются проекции 
линий тока в плане (фиг. 191), причем при построении исходят из 
выходной кромки, угол наклона которой к окружности был принят 
нами равным 45°. Точки, отмеченные на линиях тока, соответствуют 
абсциссам /, 2 и т. д. в диаграммах фиг. 191а —  19Ы.
Входная кромка представляет собо в плане слегка изогнутую линию. 
Желательно, чтобы направление ее было близким к радиальному как по при­
чинам, изложенным в начале § 85 в связи с уравнением (8), так и для того,
Фиг. 191;i.
Фиг. 191). Слепа осевые сечения от я]до /; справа'— 
нормальные линии.
Фиг. 191Ь. Фиг. Фиг. 191 с!.
Фиг. 191я—d. Колесо для тех же данных. что и фиг. 189, но с лопатками, построенными по точкам.
СО
а.
г*. 
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чтобы избежать малого угла между поверхностью лопатки и боковыми 
стенками колеса, вызывающего увеличение потерь на трение. Если имеет место 
значительное отклонение от радиального (фиг. 191) направления, то рекомен­
дуется средние линии тока укоротить, а внешние удлинить. Первое достигается 
выгибанием кривых т вниз, а второе — выгибанием их вверх, что можно 
выполнить, не нарушая плавности поверхности. Точно так же при проектиро­
вании следует иметь в виду возможность изменения положения входной 
кромки в меридиональном сечении или изменения наклона выходной кромки 
по отношению к внешней окружности.
Вычерчивание меридиональных сечений и сечений столярных (т. е. нор­
мальных к оси) для входа на лопатку оказывается затруднительным тогда, 
когда меридиональные проекции линий тока проходят параллельно оси 
и линии тока проецируются в плане почти в виде дуг круга. В этом случае 
рекомендуется использовать кривые зависимости 9 (фиг. 191а— 191 <1), опреде­
ляя из них длины разверток х  линий тока и тем самым определяя расстояние 
I — х  от входной кромки. Такое построение показано на фиг. 191а, т. е. для 
линии тока а1а2, для точки пересечения с меридиональ­
ной плоскостью Ь.
Полученная поверхность изображена на фиг. 191, как 
передняя сторона лопатки. В действительности же, строго 
говоря, она должна представлять при этом методе проек­
тирования среднюю ее поверхность; переднюю и заднюю 
поверхности лопатки можно было бы получить, отступив 
от нее в обе стороны на половину толщины лопатки.
Для линии тока на фиг. 191 <1 приведена также 
кривая изменения момента количества движения гси. Вслед­
ствие конечного числа лопаток значения, получаемые из 
диаграмм для ® и гси, для входа и выхода из колеса не 
соответствуют действительности и даже не представляют 
собой средних действительных значений.
с) Дополнительные замечания к обоим способам. По­
лученные в плане (заштрихованы на фиг. 189а и 191) очер­
тания сечения лопаток стенкой колеса т/1я'2 вследствие острого угла кромки и 
косого направления проекции должны быть вычерчены с шириной, не равной 
действительной толщине (.у =  4 мм) лопатки. Ее величина определяется по тол­
щине стенки в радиальном направлении в плане (фиг. 192) из
Фиг. 192.
5  8 1 П  Е ;
31пХ;С03р (25)
Здесь (фиг. 184а) есть угол, который может быть определен из меридио­
нального сечения, — это угол наклона меридиональной проекции линии тока 
по отношению к линии, параллельной оси; р— угол, уже известный нам из 
расчета лопатки и Х4— угол между стенкой колеса и поверхностью лопатки, 
который по уравнению (15) § 85 равен
с!§ '■{ =  с!§ V  соз
причем X/ (фиг. 184а) берется из чертежа. Надо, однако, иметь в виду, что 
вычерченная поверхность должна рассматриваться как средняя поверхность 
лопатки.
Удельное число оборотов насоса но уравнению (2) § 81 будет равно
пв =  3,65 ■ 1 800 У- - ’236 =  388 , 
16,6‘
а удельная угловая скорость по уравнению (8а) § 81 равна
388СУ, : 193,3 =  2,01.
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89. ПРОЕКТИРОВАНИЕ ЛОПАТКИ В ПРЕДПОЛОЖЕНИИ, ЧТО 
ПОТОК В МЕРИДИОНАЛЬНОМ СЕЧЕНИИ ПОТЕНЦИАЛЕН
До сих пор предполагалось, что в меридиональной плоскости скорости 
вдоль нормальной (ортогональной) линии одинаковы. Это предположение 
не соответствует действительности и более вероятно, что распределение 
линий тока в меридиональном сечении будет таким же, как и приве­
денное в § 7 для потенциального („свободного") потока (поскольку 
влияние трения сперва не учитывается). При этом меридиональные 
скорости должны сильно уменьшаться от линии тока а1а2 к с1х(12.
Фиг. 193. Изменение линий тока в Фиг. 193а. Изменение меридио- 
меридиональном сечении в предпо- нальной скорости по нормальной
Если начертить линии тока, пользуясь методами, указанными в § 7, 
то они сместятся, как то видно из фиг. 193, относительно прежде 
принятых линий тока (на чертеже последние показаны пунктиром). 
При определении картины токов недостаточно рассматривать протека­
ние лишь только ч_ерез одно колесо, наоборот, следует рассмотреть 
протекание также и через примыкающую всасывающую трубу и полость 
направляющего аппарата. Это тем более необходимо, чем более сильно 
расходятся стенки примыкающей спиральной камеры.
Сколь велико различие в скоростях, получаемых в этом предполо­
жении, видно из фиг. 193а, на которой приведена кривая для нор­
мали ОО. Ввиду этого углы лопаток должны быть теперь (т. е. при 
расчете в новом предположении) другими как для входа, так и для 
выхода из колеса. Особенно же в данном случае будут различными 
для разных линий тока углы ;32, как то видно непосредственно из 
уравнения
ложении свободного течения. линии О — О (фиг. 193).
*§■ Р* (26)
И именно, так как к,2 —  с2и остается постоянным (в том случае, если; 
выходная кромка расположена в меридиональном сечении параллельно 
оси), то угол Р2 при этом должен заметно уменьшаться в направлении 
от а2 к Если же выходную кромку расположить в меридиональном 
сечении с соответствующим наклоном к оси, то можно достичь одного 
и того же угла (32 для всех линий тока.
Если желательно учесть и влияние вязкости, то нужно кривые ст 
для отдельных нормальных линий изменить в соответствии с распреде­
лением скоростей в турбулентном потоке (фиг. 2 1 ) так, как то показана 
на фиг. 193а пунктиром.
При этом изменение это должно быть проведено так, чтобы подача, 
т. е. выражение
у
<3 =  /  2 г ъ й у -  ст 
о
осталось неизменным (в этом уравнении у  обозначает длину соответ­
ствующей нормали). Хотя при этом нельзя более пользоваться методами^ 
приведенными в § 7, однако даже такого рода приближенный учет 
неравномерности распределения скоростей благоприятствует правиль­
ному очертанию выходной кромки.
90. СПОСОБ ПРОЕКТИРОВАНИЯ ЛОПАТКИ ПО ТОЧКАМ ДЛЯ ТОГО 
СЛУЧАЯ, КОГДА ВХОДНАЯ И ВЫХОДНАЯ КРОМКИ НАПРАВЛЕНЫ
В ПЛАНЕ ПО РАДИУСУ
Меридиональное течение идеальной (невязкой) жидкости в колесе- 
с бесконечно большим числом лопаток может являться согласно Мизесу 1  
и Бауэрсфельду2 потенциальным только в тех случаях, когда кривые по­
стоянного момента количества движения гси направлены в плане по радиу­
сам. Несмотря на то, что конечное число лопаток и вязкость нару­
шают справедливость этого закона, мы все же укажем нижеприведенный 
метод проектирования лопаток, основанный на этом законе, так как 
одновременно с этим будет показан ход проектирования очертания 
лопатки в меридиональной проекции чертежа в соответствии с ее очер­
танием, заданным в плане.
Согласно сделанному предположению входные и выходные кромки 
должны лежать в плоскостях, проходящих через ось, ибо они являются 
линиями постоянного момента количества движения. Таким образом 
очертания кромок (проекции их) в плане становятся известными, как 
только для каждой из них будет задана одна точка. Мы начинаем 
с того, что задаемся очертаниями выходной кромки как в плане, так 
и в боковой (меридиональной) проекции чертежа. В последней кромка 
наклонена к оси ввиду того, что сш  изменяется весьма сильно. Далее 
определяем очертание в плане линии тока (с1с2), пользуясь для этого 
вышеприведенным методом построения по точкам (фиг. 194, 195, 195а). 
Картину токов свободного меридионального потока строим по указа-
90. Способ проектирования лопатки по точкам 3 1 3
1 ТЪеопе бег \Уаззеггабег, стр. 28 и след, и 108, Бе1р21§. 1908.
2 В а и е г з 1 е 1 б ,  01е Копз1гик1юп бег Ргапс1з-5с11аи1е1 пасй бег йогепгзсЬеге 
ТнгЫпегбЬеопе, 1 . \Ф1, 1912, стр. 2015.
.-320 Ь. Рабочие колеса с лопатками двоякой кривизны
«иям § 7. В основу проектирования лопатки кладем кривые гси и ст , 
«з которых последняя определяется по только что построенной кар­
тине токов, а первая 
определяется по извест­
ным граничным условиям:
С2и__
3жЛКВС
ОX ^  со >,
- э
= зк е
а--о
8(3
л *с 5 
Н о
-  «сз о
О. о о Ч с с
соК X 3 
»  со
Л __ЩСо=0 иг2с2м=  —
ЪЪ, оо
ш (фиг. 195а):
На основе определенной 
отсюда проекции сг'с2' 
рассматриваемой линии 
тока можно определить 
место положения вход­
ной кромки в плане. Да­
лее, на чертеж (план) на­
носят остальные линии 
токов, руководствуясь 
при этом тем, чтобы мо­
менты количества движе­
ния для равных углов » 
были одинаковы, что не­
обходимо для удовлетво­
рения вышеупомянутого 
закона. Очертание вход­
ной кромки на боковой 
проекции чертежа может 
быть определено лишь по­
сле того, как все линии 
тока нанесены в плане.
Кривая зависимости гси 
от ср, служившая основой 
для определения первой 
линии тока схс2, является 
общей для всех линий тока. 
Эта кривая вычерчена на 
фиг. 195Ь на основе ис­
пользования кривых» и гси, 
приведенных на фиг. 195а. 
Теперь вся работа заклю­
чается в том, чтобы из этой 
кривой вывести кривые 
зависимости (», л:) для 
еще неначерченных ли­
ний тока, так как этим 
самым определяется взаимно зависимость между » и г, необходимая нам 
для нанесения линий тока в плане. Сперва возможно вычертить лишь
ж
'«1  а* «
8  к 
м 
2  О  
о ^ *=< к 
§ 1
“ и
о §
а &
«  5. 3 ю д
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о
1 Величина стг на фиг. 195а и 195с обозначает меридиональную скорость 
•без учета (первоначально принимаемого на-глаз) сужения лопаток [таким 
образом она аналогична (г®*)
-32190. Способ проектирования лопатки по точкам
кривые зависимости г и ст от .V, как это и сделано на фиг. 195с для 
линии тока ахси2. Для этой цели используют уравнение (10а), перепи­
сывая его в форме
^  ^  1_ » — сп =  /--(д— (/-см) Г27ч
ах  г ст г-с.ш
Отсюда может быть определена кривая (о, дг) путем последовательного 
построения ряда касательных, начиная с х  =  0 (т. е. от а =  0 ), причем 
значения гси определяют из диаграммы фиг. 195Ь. Так как кривые » 
обычно обладают значительной кривизной, то этот способ не точен. 
•Поэтому рекомендуется согласно указаниям Бауэрсфельда строить сна­
чала кривые (гси, лг), как на фиг. 195с, а затем использовать уравне­
ние (27) в следующем начертании:
Ф  ^  (ГО  =  гЧ-> — (гс^  
а (гск) ах гЧт
откуда
±  (,ГСп)
а х
л  (гси) 
а*
г-ш - СГСи)
Г-С
(28)
Значения выражения ±  {ГСи)Фл входящего в это уравнение, опреде­
ляются непосредственно из фиг. 1955. Кривая гси может быть получена 
при помощи уравнения (28), как огибающая своих касательных. При 
этом построение начинают от оси ординат, откладывая на ней уже 
известное значение затем строят ряд касательных (методом конеч­
ных разностей); одновременно с этим из фиг. 1955 определяются и зна­
чения углов ср. Проверкой способа является то, что, исходя из имею­
щихся кривых гси, мы должны, пользуясь методом, изложенным в § 855, 
притти к тем же значениям 9 .
Лопатки фиг. 194 и 195 спроектированы для тех же условий работы 
(<3 и И ) насоса и при одинаковом очертании стенок колеса, что и 
в примере § 88 . Лишь только наибольший диаметр колеса уменьшен 
с 240 до 230 мм и число оборотов увеличено с 1800 до 2 150 об/мин. 
Коэфицнент быстроходности согласно уравнению (2) § 81 равен
и , =  463.
Положение входной кромки, полученное в боковой проекции чер­
тежа, дает короткую линию тока ахй2 и длинную линию тока ала.2. Для 
сравнения в левой части фиг. 194 пунктиром показано очертание вход­
ной кромки, обеспечивающее для различных линий тока неизменность
Н, дающее V
6
=  сопз!. Отсюда можно видеть, что лопатка,
построенная по методу Бауэрсфельда, не удовлетворяет соотношениям, 
целесообразным для конечного числа лопаток, так как для отдельных 
линий тока развиваемые напоры различны. Этот недостаток может быть 
частично выправлен путем увеличения поверхности лопатки в районе 
коротких линий тока, для чего входную кромку выносят вперед (по 
отношению только что полученной), причем этот дополнительный уча-
21 За: — Центробежные и прсшеллерные насосы.4077.
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тельно, и е должны
сток лопатки выполняют нерабочим, т. е. для него гсн, а следова-
быть равны нулю. Далее остается нере­
шенным вопрос о том, действительно ли 
ухудшение гидравлического, к. п. д. не 
оправдывает удлинения лопатки в районе 
линии тока а1а2 в сторону всасывания, 
делаемого с целью уменьшить влияние ко­
нечности числа лопаток (Мш<1ег1е151ип§). 
Наличие острых углов между осевыми се­
чениями а, Ь, с и т. д. и наружной стен­
кой колеса (см. § 78д и конец § 85)
следует считать недостатком колес, по­
строенных по указанному методу.
91. НАКЛОННОЕ ПОЛОЖЕНИЕ^ ВЫХОД­
НОЙ КРОМКИ В МЕРИДИОНАЛЬНОМ'- 
СЕЧЕНИИ
До сих пор мы рассматривали только 
такие лопатки (за исключением лопаток, 
разобранных в предыдущем параграфе), 
у которых выходная кромка находилась 
на поверхности цилиндра, ось которого 
совпадала с осью вращения колеса; свя-
А*
кромки гарантирует неизменность расчетной величины для всех
занное с этим постоянство диаметров и 2 для всей выходной
Фиг. 195 с.
Фиг. 195а— 195с. Кривые к лопаткам фиг. 194 и 195.
линий тока лишь в том случае, если, кроме того, неизменны и с.,. 
32, ибо (фиг. 82)
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I ОО (29)
Однако значения с.,т для выходной кромки могут быть различны, 
что и видно на фиг. 193а.
Для того чтобы обеспечить для разных линий тока одну и ту же 
величину действительной работы лопатки Н1Ь, кроме того, должны быть 
неизменны 1 и коэфициенты р, т. е. статические моменты 5  отдельных 
линий тока меридионального сечения (§ 84). Если же для линий тока 
требуют равенства действительных напоров
что необходимо, когда желают избежать появления паразитных токов, 
вызывающих потери, то ко всему этому привходит, понятно, еще и 
влияние гидравлических потерь. Эти потери различны для отдельных 
струек (линий токов), так как относительные скорости у входа, так же 
как и длина и сечение каналов для отдельных струек, сильно отли­
чаются друг от друга. Из-за этого отпадает необходимость в равенстве 
напоров Й{к, которые и будут изменяться от струйки к струйке, по­
скольку изменяется щ. Так как очертания входной кромки могут быть 
изменены только в определенных границах (см. середину § 84), то таким 
образом выравнять вышеупомянутую неравномерность оказывается воз­
можным (и необходимым) лишь на выходной кромке. Это значит, что 
Д,, а иногда и должны быть сделаны различными для различных 
линий тока. Рассматривавшиеся до сих пор лопатки с постоянным для 
всех линий тока диаметром Д2 могут, таким образом, быть усовершен­
ствованы (в особенности при большой быстроходности), и ниже, в настоя­
щем параграфе, приводится метод расчета для приближенного опреде­
ления положения наклонной выходной кромки в меридиональном се­
чении 2.
Мы исходим из уравнения (15) § 26:
где и ..2 суть коэфициенты, взятые из опытов. Это уравнение 
учитывает только изменения условий при входе и выходе из колеса 
и не учитывает влияния формы канала, которая в нашем случае 
чрезвычайно разнится для различных струек. Это влияние, однако, 
значительно меньше разобранного выше. Подставляем в уравне­
ние (30)
1 Если желательно \честь влияние различия форм линий тока на умень­
шение мощности (см. конец § 42а), то также и 5 не следует выбирать одина­
ковыми для разных линий тока.
- Р П е 1 б е г е г, 1]тегзис1пт§еп аиз бет ОеЫе! бег Кге1зе1габтазс!ппеп, 
РогзсЬ.-АгЬ. 1п§.-\Уез., тетр. 295, стр. 90 и след.
(29а)
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далее, согласно фиг. 82 и уравнению (20) § 42, пренебрегая конечной 
толщиной лопатки, т. е. считая с3т — с2т,
С.й-  — с.2т2 4 -  С.Л г ‘2 -  С2 т -  4- ь2«
Ра
1 + Р
1 4~Р
) \
и наконец, согласно уравнению (29)
н 1Ъ оо
1
Ч  ( 4  — СШ с1:а  4 )
д ( 1 + я )
(31)
Подставив эти значения -го,,, с3 и Н(Ь в уравнение (30), получаем 
квадратное уравнение относительно и.2 следующего вида:
«*а Л
1 + / Л '
■ 2и„ С,-тс4 Р й
1  ~ \-р}  Н - / '
= 2^ я -4 4 44 + «!*) -4 4с2,4
1 ■ . и
1 - 4 /4
4&ЪД2
1 + Р )  .
(32)
Из этого уравнения можно определить окружную скорость и2 выхода
и0
из колеса для люоой струйки, а отсюда и г.2—  — , иначе говоря, конеч­
ную точку т2 струйки (фиг. 196). При этом с0 и иу определяются при­
нятым очертанием входной кромки, а значение р2 берем 
из приведенного расчета лопатки, р определяем для 
каждой струйки по уравнению (22) § 42; с2т опреде­
ляется по картине токов меридионального течения. 
Для определения последних двух величин необходимо 
предварительно задаваться значением г„. Если высчи­
танное затем значение г2 будет сильно отличаться от 
предварительно принятого, то расчет следует повто­
рить. Значения 4  и 4  могут быть приняты для 
насосов данного .типа равными:
0,08 до 0,2, 0,2 до 0,3.
,2 оольше 4  потому, что замедление потока в направляющем аппа­
рате значительнее, чем в колесе, где часто даже имеется ускорение его. 
Мы принимаем 4  постоянным для различных струек в колесе, несмотря 
на различие форм канала, и определяем оба коэфицмента для с р е д н и х -  
с т р у е к ,  используя для этого нижеследующее уравнение для т^, являю­
щееся следствием уравнения (30) и совпадающее с уравнением (17) 
§ 26:
1 -4 1
2? Я (ч ^ о 3 +  V » 2)
(33)
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При этом значение величины % принимаем в соответствии данному 
типу насоса и полагаем, что С2 примерно равняется 2СУ Точность опи­
санного метода повышается, если учесть (согласно § 89) неравномер­
ность распределения ст вдоль по нормальной линии. Если с2т или Р2 
меняются по выходной кромке незначительно, то получаемый наклон 
кромки обычно оказывается небольшим.
Надо иметь в виду, что определенное таким образом очертание 
кромки соответствует только одной о п р е д е л е н н о й  подаче. Для 
других режимов работы насоса снова установятся вторичные токи, так 
как начнет.оказывать влияние различие в величине удара при входе 
[уравнение (14) § 57] и точно так же значительно изменятся и прира­
щения энергии Н,ь для отдельных струек (вследствие неравенства для 
них и.,). Этот недостаток тем сильнее, чем больше наклон выходной 
кромки и чем сильнее различие в форме отдельных струек Это имеет 
следствием то, что к. п. д. по обе стороны от точки, соответствующей 
наивыгоднейшему режиму, падает более резко (а расход мощности при 
холостом ходе увеличивается), чем то было в случае лопаток одинарной 
кривизны.
В следующем параграфе (примерном расчете) ход расчета по опи­
санному методу показан еще более наглядно.
91а. РАСЧЕТ НАСОСА С ПОЛУОСЕВЫМ КОЛЕСОМ И ОСЕВЫМ 
НАПРАВЛЯЮЩИМ АППАРАТОМ (ФИГ. 197 И 198)
Задание: спроектировать насос на <3 =  3 000 м 3/ч а с , Н  =  9,0 .и, п =  900 об/мин. 
Таким образом по уравнению (2) § 81 коэфициент быстроходности (удельное 
число оборотов) п а — 576.
Добавляя к расходу для надежности 9'1/0- имеем (/)' =  1.09 • =  0,91 м 3/с е к .
При диаметре втулки „^ =  90 м м  и Ц. =  500 м м  по уравнению (25) §31 имеем
с =  4.8 м /с е к .  г.и =  0.84 дает нам Н  1. =  =  10.7 м . Для того чтобы О., было
О .о4
больше угол (измеряемый в поверхности тока, а не в плоскости, пер­
пендикулярной оси) выбираем как можно меньшим, именно 8.г= 16°. Если-поло­
жить р  =  0,3, то получим
Далее, приняв
Н гн со =  1,30 • 10,70 =  13.90 м .
=  сЬп — 5,50 м /с е к .
получим по уравнению (35) § 31 и2 =  24,68 м /с е к . т. е. Д>2 =  0,524 м . Теперь, 
при ни мая во в ни ма н и е  пр о д о л  жен не к о л е с а  в виде  н а п р а ­
в л я юще г о  аппарата,  строим профиль колеса (линии и е^е.,), а также 
и линии токов Ъ\Ь2, схсъ стремясь к наибольшему возможному наклону ею  
боковых стенок и к плавному переходу от с8 до с.1т (фиг. 187), причем мери­
диональные скорости снова считаем одинаковыми вдоль по каждой нормали, так 
как линии тока, особенно при выходе из колеса, искривлены весьма незначи­
тельно. Во избежание невыгодных форм выходной кромки очертания боковых 
стенок колеса должны проектироваться таким образом, чтобы величина {ст)не11о 
в области выходной кромки оставалась постоянной или плавно уменьшалась 
к периферии. Наносим на-глаз очертание входной кромки в боковой проекции 
чертежа. По полученному О., =  0,524 .и находим величину статического момента 
средней струйки (коней § 42) 5 =  0,0436 м".
Число лопаток г  определяем по уравнению (1) § ,0. Если принять 2 =  5 и 
6=0,85, таким образом сравнительно малые (вследствие малости угла 8, по
326 Ь. Рабочие колеса с лопатками двоякой кривизны
у р а в н е н и ю  (23) или (33) §  42], т о  уравн ен и я  (22) и (21.) § 4 2  д а д у т  нам р  =  0 ,2 6 й, 
/ / <й оо 13,58 м. В м ер и ди о н а л ь н о м  сеч ен и и  для н ор м ал и , п р о х о д я щ ей  ч е р е з  
точку вы хода  на р а ссм а тр и в а ем о й  ср е д н ей  линии ток а , зн а ч е н и е  с.2т =  5 ,0  о с т а ­
л о с ь  н еи зм ен н ы м .
Т ак и м  обр азом  по у р а в н е н и ю  (35) §  31 п о л у ч а е м  « 2 =  24,58 м/сек и с о о т ­
в етст в ен н о  Л>2 =  0,521 м, что д о ст а т о ч н о  х о р о ш о  с о в п а д а е т  с наш им  п р е д в а ­
рительны м  п р ед п о л о ж ен и е м . Э т о  зн а ч ен и е  Д 2 является  окончательны м  для  
с р е д н ей  стр у й к и , к ней  ж е  о т н о си т ся  и зн ач ен и е 5  =  0 ,0 4 2 3  м\ Для о п р е д е л е ­
н и я  н а к л о н н о го  п о л о ж ен и я  в ы х о д н о й  кр ом ки о п р е д е л я е м  (п о  стр . 325) для  э т о й  
с т р у й к и  коэф иц иенты  п о т е р ь  'Су и | 2-
Д ля со о тв ет ст в у ю щ ей  точк и  в х о д н о й  кром ки и м еем  и з  ч ер теж а
г\ =  0 .1855 м,
д а л е е
с0 == 5 ,0 2  м/сек) щ =  17,50 м/сек, - г !
и с л ед о в а т ел ь н о ,
да02 =  с03 4 -  « I2 =  321,5  л 2'/сек1.
Т о ч н о  такж е, в точк е в ы хода
о’Ы
сг„ =  - —-  =  4 ,2 8  м/сек, с32 — с.2„ 2 -[- с3„2 =  4 8 .6  мЦсек2.
//о
П р и  э т и х  данны х и п р и  гЛ 0 .84  у р а в н ен и е  (33) д а ет  в (п р ед п о л о ж ен и и  
что =  Щ  |  =  0,С8, С2 =  0 ,16 .
Д а л е е , о п р ед ел я ем  по у р а в н ен и ю  (32) зн а ч е н и я  и<, и  Д ,  для к аж д ой  и з  
о ста л ь н ы х  четы рех  стр уек , п р и ч ем  угол  8., п р и н и м а ем  равн ы м  16° п о  всей  д л и н е  
в ы х о д н о й  кр ом ки . З а т ем , за д а в ш и с ь  вели ч и н ой  г 2 для к а ж д о й  с т р у й к и , о п р е ­
д ел я ем  зн ач ен и я  5  и р, а по м ер и ди он ал ь н ом у  с е ч е н и ю  н а х о д и м  велич ин у с.2т. 
Е сли  в р е зу л ь т а т е  и м еется  зн а ч и тел ь н о е  р а с х о ж д ен и е  с п р и н я ты м и  р а н ее  в е л и ­
чинам и, п о д с ч е т  п р и х о д и тся  повтор ять . Р езул ьтаты  р а с ч ет о в  своди м  в н и ж е ­
п р и в е д е н н у ю  табли ц у. П р и  эт о м  в п о с л е д н е й  к о л о н к е  таблицы  даны т а к ж е  
зн ачени я % , к отор ы е бы ли о п р ед е л е н ы  для отдел ь н ы х с т р у е к  по у р а в н ен и ю  (3 3 ).
Таблица для определения положения наклонной выходной кромки 
в меридиональном сечении
Л и н и я
тока
Г2
5
[ур а  вне- 
н и е (27) 
§  42]
с-2т
Р
[ у р а в н е ­
н и е  (22) 
§  42 |
1
с0 «1
9XV0
н.,
[у р а в н е ­
н и е  (32)]
/'о %
— в м В  м2 Вм/сек
в
м/сек Вм/сек
В
Мг-’сек- в м/сек В  м —
а^а о 0 ,2 7 0 0 0 ,0378 5 ,6 0 0 ,328 4 ,815 23,57 5 7 7 ,2 25,51 0 ,270 0 ,765
Ь,Ъ.2 0 ,2 6 5 0 0,0413 5 ,5 7 0 ,2 8 0 4,88 20 ,60 4 4 8 ,8 25,02 0 ,266 0 ,8 0 2
С1С2 0 ,2 6 0 5 0 ,0423 5 ,5 0 0 ,273 5,02 17,50 321 ,5 24 ,60 0,261 0 ,8 4 0
0 ,2 5 6 7 0,0408 5 ,4 0 0 ,275 5 ,20 14,66 2 4 2 ,0 2 4 ,19 0,257 0 ,8 6 7
е1е2 0 ,2 5 3 0 0 ,0403 5,31 0 ,270 5,30 11,56 162,0 23,76 0 ,252 0 ,8 9 7
Д ля  п о с л е д у ю щ ег о  вы ч ер ч и ван и я  о тд ел ь н ы х с т р у е к  п о  точк ам  п р и м е н я ем  
у р а в н е н и е  (13) §  85, так как зн а ч ен и я  (ст) псШ у ж е  и зв ес т н ы , а и з м е н е н и е  
вел и ч и н ы  в' п р и н и м аем  п р о и с х о д я щ и м  по пр ям ой , с о е д и н я ю щ е й  точки [п о  
у р а в н ен и ю  (7)] и.«2 ' [по у р а в н ен и ю  (1 55) § 8 3 ] .  У гол н а к л о н а  о2 вы ходн ой  к р о м к и
/ и & я> » г/ рц<т -я х Я я/ яг ш ж
Фиг. 197, 
с осевым 
дачи (2 =
197а и 198. Полуосеаое колесо 
направляющим аппаратом для по- 
3 000 лс'*/час при II — Ум и при 
900 об/мин.
Фиг. 197 а. Фиг. 198.
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по отношению к окружности (видимый в поверхности кругового цилиндра 
а не в меридиональном сечении) может быть при определении в2/ принят сперва 
произвольной величины, ибо он мало влияет на утоньшение лопатки к выходу.
При о2 =  45° уравнение (15Ь) дает с!§ Ха=0,276, >.2=74°32', а ./~  ~  8,3мм*
Соотношения для входной кромки определяются так, как это указано в. 
таблице к § 88. Для вычерчивания кривых зависимости да необходимо кроме 
величины да! знать также конечную величину да38, соответствующую не \тонь- 
шающейся к концу лопатке. Последняя не остается постоянной для различ-
Фиг. 199 а. 
Линия тока с ^ .
Фиг. 199 Ь. 
Линия тока ехеп-
Фиг. 199с. Кривые к построению направляющей лопатки фиг. 197 и 198,
ных струек, так как для них величины сЪп различны. Так как для средних 
струек ——-— , определяемое ( по уравнению —,'~2■ ■ , значением $</, рав-
*2 —  С?2 \ “ 5111 р2 / ~
няется 1,1 то значения да.>8 определяем в согласии с указаниями нижеследую­
щей таблицы:
Струйки а ^ До . 1^*2 1^^ 2 «у/2 е^е.
(^ 2т^ -пеНо * ................... 5,60 5,57 5,50 5,40 5,31 м сек
2^т ^  ^Д (^ 2:т)пеИо............... 6,16 6,14 6,06 5,95 5,86 „
... С1 т 
31П р2 , 22,35 22,21 21,99 21,58 21,22 ,,
92. Полуосевое винтовое колесо Ш "
На фиг. 199-199Ь приведены диаграммы, необходимые для построения ло­
точкам очертаний трех струек а\а.>, с4Сч и еге2, как видно из этих диаграмм 
линия т может быть оставлена прямой, и при этом входная кромка не очень- 
сильно отклоняется в плане от радиального направления. Это достигается со­
ответственным выбором очертания (в направлении окружностей) выходной- 
кромки, причем необходимо следить за тем, чтобы очертания в осевых сече­
ниях были благоприятными [т. е. чтобы они были по возможности нормальные 
(в местах пересечения) к боковым поверхностям колеса], не обращая внимания 
на то, что в результате этого можно получить наклонное (по отношению к 
окружностям) положение выходной кромки и необходимость ее искривления,. 
Лопатки изображены на фид. 197 и 197а. Обычно подобные быстроходные ко­
леса выгодно выполнять открытыми (т. е. без наружной стенки), что приводит; 
к значительному уменьшению потерь на трение колеса о воду. В этом случае- 
рекомендуется сильно утолщать лопатки вблизи втулки для обеспечения до­
статочной их прочности.
Изображенный на фиг. 197—198 направляющий аппарат спроектирован по; 
расчетам трех струек а±а.ъ, с4с5 и е4еь на основе заданных на фиг. 199с кри­
вых а, причем для расчета было использовано уравнение (22) § 49, а очерта­
ние обеих стенок аппарата было найдено заранее при помощи положенной в 
основу кривой зависимости ст для средней линии тока. Определенная для 
этого по уравнению (21) § 49 кривая зависимости с нанесена; на фиг. 199с до­
полнительно, как характеризующая преобразование скорости в давление. 
Входная кромка направляющего аппарата в меридиональном сечении не па­
раллельна выходной кромке колеса для того, чтобы избежать слишком острых 
углов. Необходимо предусмотреть, пользуясь законом площадей, зазор между 
колесом и направляющим аппаратом, а затем определить по уравнению (5}= 
§ 47 угол входа ос4, т. е. начальное значение кривой а , определив для этого 
предварительно значение 1§а3. Конечное значение кривой а дается уравне­
ниями (16) и (17) § 48; причем дополнительный угол отклонения определяем; 
по величине 6г =  1,2.
Из „плана" фиг. 198 видно, что входная кромка наклонена к окружност»,. 
также и выходная кромка не лежит в осевой плоскости. Те точки лопатки, 
в которых величина угла X переходит через значение 90’, находятся в пло­
скости „столярного" (нормального к оси) сечения XIII.
Так как в подобных насосах корпус обычно имеет разъем в горизонталь­
ной плоскости, то число лопаток направляющего аппарата выбирают таким,, 
чтобы они в плане не перекрывали друг друга в ра­
диальном направлении.
92. ПОЛУОСЕВОЕ ВИНТОВОЕ КОЛЕСО
Метод расчета, приведенный в предыдущем 
разделе, может быть применен и в том случае, 
если выходная кромка колёса в меридиональной 
плоскости сильно наклонена по отношению к оси 
(фиг. 200). Этот большой наклон становится при 
увеличивающейся быстроходности необходимым, 
так как иначе лопатки имели бы у втулки очень 
длинные профили с очень большой поверхностью 
трения. Таким образом получают тип колес, изо­
браженный на фиг. 200а или 293. При высокой 
быстроходности они весьма схожи с описанными 
в § 94 пропеллерными колесами, а в отношении 
быстроходности лишь несколько уступают послед- Фиг. 200. Полуосевой. 
ним. Изготовление лопаток таких колес несколько пропеллерный насос,, 
более сложно.
Э т и  к о н и ч е с к и е  п р о п е л л е р ы  и м е ю т  по  с р а в н е н и ю  
с  о с е в ы м и  з н а ч и т е л ь н о е  п р е и м у щ е с т в о ,  в ы р а ж а ю щ е е с я ,  
в  т  о  м,  ч т о  у  н и х  р а с х о д  м о щ н о с т и  п р и  х о л о с т о м  х о д е :
-330 Ь. Рабочие колеса с лопатками двоякой кривизны
з н а ч и т е л ь н о  м е н ь ше ,  а к р и в а я  к. п. д. в с л е д с т в и е  э т о г о  
п а д а е т  в н и з  м е н е е  к р у т о .  Последнее объясняется тем, что у 
э т и х  н а с о с о в  о к р у ж н ы е  с к о р о с т и  в р а з л и ч н ы х  т о ч к а х  
в ы х о д н о й  к р о м к и  р а з л и ч а ю т с я  м е ж д у  с о б о й  м е н е е  
с и л ь н о ,  че м у н а с о с о в  о с е в ы х  (§ 96а).
Если расчет вести по указаниям обоих предыдущих параграфов, то 
при этом следует только иметь в виду, что теперь выходные кромки 
вычерчивают заранее, как в плане, так и в боковой проекции чертежа, 
и таким образом значения вдоль по этой кромке приходится опре­
делять пб уравнению (32). Получающиеся при этом значения (З3 значи­
тельно уменьшаются в направлении периферии. Очертанием и положе­
нием входной и выходной кромок в меридиональной проекции задаются
сразу согласно указаниям § 85, с таким образом, что линии подходят 
ж боковым поверхностям колеса почти нормально.
Быстроходные колеса этого типа выполняются обычно открытыми 
■снаружи (т. е. без обода). Это мероприятие значительно уменьшает 
потери на трение, причем опасаться возникновения кавитации в зазоре 
(см. § 78Ь, у) не следует из-за малости напоров. Отсутствие этого 
-охватывающего колеса обода требует (из соображений прочности) значи­
тельного утолщения лопаток у втулки. Развертка1 профиля лопатки 
весьма близка к профилю крыла, т. е. закруглена на входе, имеет неко­
торое утолщение в средней части и заострена к выходу. Пользуясь, 
как и в других рассматривавшихся ранее случаях, теорией турбомашин, 
можно- спроектировать колесо, если задаться толщиной лопатки вдоль 
по длине развернутой струйки х  меридионального сечения, взяв при 
этом за- основу рациональный профиль крыла,
Однако в тех случах, когда расстояние между лопатками, несмотря 
на коничность протекания воды (Веаи{5сЫа§ип§), становится в таких 
„открытых" колесах из-за большой быстроходности настолько большим, 
что лопатки уже не перекрывают друг друга (по меньшей мере для 
внешних струек), то применение общей теории турбомашин оказы­
вается уже ненадежным и приходится пользоваться теорией крыла. При 
этом, однако, расчет по теории крыла (§ 94) не может быть произве­
ден без оговорок, так как протекание не является чисто осевым. По-
1 Автор имеет в виду распрямление на плоскость пространственного очер­
тания, полученного при пересечении поверхности лопатки с поверхностью 
така. Прим. ред.
Фиг. 200 а. Полу осевое колесо 
сдопаткой постоянной толщины.
Фиг. 200Ъ. Осевой профиль для ли­
нии тока с1р!2.
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этому профили следует изменять таким образом, чтобы, несмотря на 
наличие радиальных составляющих, работа, передаваемая лопатками, ко­
леса (т. е. напор), осталась той же, что и при осевом протекании. Это 
значит, что средняя линия лопатки должна быть, по сравнению с основ­
ным (принятым) профилем отогнута назад. Лучше всего итти следую­
щим путем:
Сперва определяют (по указаниям § 94) наклон и форму профиля 
для среднего радиуса га рассматриваемой линии тока (фиг. 2 0 0 ),
как для осевого колеса, причем в качестве меридиональной длины та­
кой осевой лопатки (фиг. 200Ъ) принимают меридиональную длину 
развертки х„ - -  (1Х(1., линии тока. Согласно уравнению (29) § 91 вели­
чина И./Лоо для осевого профиля и соответственно для действительного 
будет одинаковой вдоль по всей поверхности .лопатки лишь в случае, 
если для каждой точки удовлетворяется уравнение
( и а —  С ,А й  ? а )  =  4 - (и  —  С , А §  ? )  •
Здесь индекс а обозначает величины, относящиеся к условному осе­
вому потоку. Отсюда следует (через со обозначена угловая скорость)
с{о- _3:
г (34)
Если г >  га, то р <  и обратно. Таким образом преобразованный 
(рассчитываемый) профиль может быть загнут назад даже в том случае, 
если осевой профиль (фиг. 200Ь) загнут вперед. Уравнение (34) отно­
сится к средней линии профиля (фиг. 2005).
Затем установив изменение величины |3 вдоль линии У,У01 по точкам 
определяют очертание средней линии лопатки в плане, пользуясь для 
этого уравнением (13) § 85. В направлении окружности из этих точек
откладывают половины толщин лопатки — и таким образом определяют
точки передней и задней поверхностей лопатки. Значения с можно с 
достаточной степенью приближения принимать равными соответствую­
щим значениям первоначального профиля (фиг. 2005) до тех пор, пока 
действительные линии тока не слишком искривлены в радиальном на­
правлении.
М. ОСЕВЫЕ (ПРОПЕЛЛЕРНЫЕ) НАСОСЫ
93. ОБЩИЕ УКАЗАНИЯ
У колес этого типа направление течения сквозь колесо в основном 
параллельно оси (фиг. 3). Так как при этом и1=  и.2 =  и, то основное 
уравнение принимает упрощенный вид:
Айо, =  ~ ~ ( с -2 С05 Ч  —  со С05 Ч ) =  -у г  (%» —  со»)• ( ! )
где Н(ь обозначает работу лопаток при бесконечном числе их. Соответ­
ственная диаграмма скоростей изображена на фиг. 201. Чисто осевое 
протекание (т. е. нахождение каждой частицы на неизменном расстоянии
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от оси) возможно только в каналах с бесконечно малым радиальным 
размером Ь. В каналах конечной ширины Ь (фиг. 201а) иод действием 
относительного вращения (§ 37) отдельных частиц с угловой скоростю 
ш снова возникает „относительный вихрь11, т. е. вторичный ток I  в пло­
скостях, перпендикулярных оси, который вызывает отклонение частиц 
как в направлении вращения, так и в радиальном. Такой вторичный 
ток, как показано на фиг. 2 0 1 а, при потоке, проходящем через ряд
Фиг, 201. Диаграмма скоростей осе­
вого насоса с произвольным углом а0.
Фиг. 201а. Вторичные токи 
в каналах осевого колеса.
каналов, дает на цилиндрических поверхностях тока осевого потока 
составляющие (компоненты) лишь вблизи втулки и внешней окружности 
колеса. Таким образом этот вторичный ток не имеет такого значения 
для уменьшения мощности из-за конечного числа лопаток (освещенного 
в конце § 37), как в случае радиального колеса, вследствие того, что 
эти его компоненты остаются неизменными вдоль всего осевого канала.
Фиг. 202.1 Относительное движение в осевом насосе 
с редко расставленными лопатками.
Вязкость жидкости вызывает появление пограничного слоя, который 
подвержен влиянию центробежных сил в большей степени, чем основная 
масса протекающей жидкости, так как этот слой обладает полной 
угловой скоростью колеса. Вследствие этого он отбрасывается к пери­
ферии, что вызывает новое вторичное движение //,  анологичное явлению,
К фиг. 202. См. также Т Ь о ша ,  2. УЭ1, 1921, стр. 683, рис. 13.1
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имеющему место в коленах (фиг. 26) С Кроме всего этого при на­
личии зазора имеет место еще и паразитное протекание через зазор. 
Все эти дополнительные токи, естественно, изменяют картину течения 
жидкости, т. е. изменяют и передачу энергии потоку, в особенности 
вблизи втулки и внешней окружности колеса. Однако здесь следует 
отметить, что роль этих явлений незначительна по сравнению с влия­
нием отклонения потока, вызванного давлением лопатки.
Для того чтобы составить более ясное понятие о работе лопатки 
осевого колеса, мы будем в дальнейшем считать, что с0т —  с.2т =  ст, что 
имеет место при ч и с т о  о с е в о м  потоке и отсутствии учета сжатия 
потока лопатками колеса. Так как при этом, согласно фиг. 201
С0и =  т0 С05 ТГ -п>2 с об р.2- ‘'От V & -
то, принимая во внимание сделан­
ные допущения, имеем )
н ат=- 7  ст (с*е ^ 0— ?а> • (1а)
О
Так как |30 почти совпадает 
с [Зр то для чисто осевых насо­
сов передача энергии возможна 
лишь в том случае, если [32 >  (3^  
т. е. если лопатки загнуты в п е ­
р е д  (в направлении вращения). 
Из уравнения (1а) видно, кроме
Фиг. 202а. Диаграмма скоростей осевого 
насоса для потока перед и за кромками 
лопаток при угле входа а0 =  90°.
того, что углы и р,2 тем менее отличаются друг от друга, чем 
больше величина скорости и. Таким образом лопатка тем площе, чем 
больше и. При увеличивающейся окружной скорости угол ^  умень­
шается, точно так же уменьшается и угол р0. На основании сообра­
жений, изложенных в § 30, также и в этом случае рассматриваются 
только углы |32 <  90°.
Так как выводы § 38 основаны на рассмотрении давления, дей­
ствующего на лопатку, а не на рассмотрении относительного вихря, 
то поэтому они могут быть целиком применены и к осевым насосам. 
Таким образом картина относительного течения будет похожа на изо­
браженную- на фиг. 202 для колеса с большим шагом лопаток. Вода 
. протекает между лопатками таким образом, что она воспринимает воз­
можно меньшую работу. В соответствии с приводившимися ранее фиг. 82 
и 83 диаграмма скоростей для входа и выхода будет подобна изобра­
женной на фиг. 2 0 2а для случая, когда угол входа притекающей воды 
равен я0 =  90°.
93а. РАСЧЕТ НА ОСНОВЕ СТРУЙНОЙ ТЕОРИИ ДЛЯ ПЛОСКОГО
ПОТОКА
Приведенные ниже рассуждения исходят из предположения беско­
нечно большого числа бесконечно тонких лопаток. Эти рассуждения
1 См. т а к ж е Р. В и 5 ш а п п, У егзи сЬ е  йЬег Ше О геп 23сЫ сМ Ъ е\У е§и п §  аи! гоН е- 
геп й еп  ЗсЬ еШ еп, РогзсЬип», т. 2 (1931) № 9, етр. 335.
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применимы также при лопатках с шагом, не слишком большим по 
сравнению с длиной лопаток Ь.
Р а б о т а  л о п а т к и  ( н а п о р )  и о т к л о н е н и е  с т р у и  п р и  в ы­
ходе .  Если принять длину лопатки по оси равной е (фиг. 170), то 
при бесконечно большом числе лопаток теоретический напор, вводи­
мый в уравнение ( 1 ) и имеющий опять лишь чисто расчетное значение, со­
гласно уравнению (26а, § 42) ра
Н~Псо ~  Щь 
2 г -или, ввиду того, что —- — равно шагу лопаток г,
Входящая в это уравнение величина действительной 
ток (теоретического напора) Нп  задана уравнением Нп  
величина НГп связана со- скоростью соотношением
Нщ —  ~Тг(сЗ» С0и) >
работы лопа-
Далее
( 3 )
где с.3и является окружной составляющей скорости воды после того, 
как выравняется неравномерность скорости течения, происшедшая из-за 
отклонения струи.
Уменьшение окружной составляющей скорости при выходе имеет 
величину
Д * с о
у2и — с.2и с3и — -  § ,
таким образом по уравнению (2) или (2а)
Кай : ■ ~ — яН а, =  0,16г  и е и-Я,1Ь
(4)
При заданной форме лопатки е представляет собой постоянн\^к> 
величину, кратную длине лопатки Ь. Таким образом согласно уравне­
нию (2 а) уменьшение мощности зависит от ^или от отношения
длины данной окружности к общей длине соответственных сечений 
всех лопаток, а не от числа лопаток С
В отношении величины отклонения при выходе и уменьшения 
мощности для отклонения з а м е д л е н н о г о  движения не имеется 
никаких надежных опытных данных 2. Для идеальной жидкости 
Ш и л ь г а н з л ь  3 произвел приближенные исследования для лопатки,
1 См. также 1\ар1ап,  \Уа$зегкгай-1Ь., 1927/28, стр. 419.
2 Опубликованные в ЬиМ.-РогзсЬ^., 1928, стр. 91 опыты СЬпзНаш с решет­
ками крылообразного профиля не могут быть применены к насосам, поскольку 
они относятся к замедленному потоку, но с сильным сжатием выходящей струи.
3 З с Ь П Ь а п з ] ,  НаЬегип§5\уе1зе Вегес!1пил§ уоп АийпеЬ ипс! Огискуег- 
1еНнп§ т  Р1ййе1§й1егп. Л), мчзз. Оез. ЬпШ. 1927. МипсЬеп (ВегИп), ОМепЬиг^.
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изегнутой по дуге круга. Из его данных при —  =  1 вычислены значе­
ния величины 6 . приведенные в нижеследующей таблице, в которой =  
обозначает центральный угол, соответствующий дуге круга, а 
обозначает угол наклона хорды, т. е.
Эти значения достаточно хорошо удовлетворяют соотношению
6 == 0,45 + ( Ж к
V е? Ра
(5)
причем ошибки весьма невелики. При переходе к реальным жидкостям 
следует, понятно, ожидать известных отклонений.
Значения уменьшаются в случае, если лопатка имеет прямолинейный 
участок на выходе, так как при чисто осевом потоке и при наличии, 
бесконечно большого числа лопаток этот участок становится нерабочим.
Таблица значений <Ъ по Шильганзлю для =  1
Рсо
9 =  3-2 — 3:
2° 4° 6° 8°' 10° 123
103
20°
30°
45°
0,951
1,298
1,469
1,587
0,835
1,180
1.337
1,423
0,724
1,062
1,212
1,272
0,637
0,951
1,084
1,122
0,549
0,847
0,962
0,968
0,469
0,737
0,847
0,813
Угол лопатки 
ния (2 ) Н„1ао, а 
'фиг. 2 0 1  и 202  а
^2 можно определить, вычисляя сперва из уравне- 
затем из уравнения ( 1 ) с.2и, после чего согласно
Её % =
причем с.2т определяют по ширине Ь.2 колеса при выходе.
О т к л о н е н и е  пр и  в х о д е ,  которое не может быть оставлено 
без внимания при осевых лопатках благодаря сравнительно большо.му 
расстоянию (шагу) их друг от друга, должно определяться согласно 
выводам § 43. Обозначил! через %' угол, соответствующий относи­
тельной скорости притеканияневозмущенного потока (см. § 41, в осо­
бенности фиг. 83), но учитывающий сужение поперечного сечения из-за 
конечной толщины лопаток ($х =  а4 зш 1 )^. Тогда связь между действи­
тельным углом лопатки при входе <31 и углом , определявшаяся 
в § 43 равенствами (40) и (41), после подстановки 5  =  ге выразится 
уравнением
1*3,Ь | 1 ггехи-
(6 )
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Отсюда можно либо определить по заданной величине угла лопатки ^  
направление (относительное) притекания, а затем согласно уравнению
1%Л
Я'
<2гт.Ь1
_1 _
и (7)
■расход жидкости <3 '  и окружную скорость и безударного входа, либо 
обратно, исходя из этих обеих величин можно найти $0'  и затем угол 31.
Также и в данном случае коэфициент бх больше чем б (т. е. больше 
значения, ожидаемого для конца лопатки). Однако в соответствии с ука­
заниями конца § 43 вопрос о том, необходимо ли учитывать полностью 
угол отклонения при входе (соответствующий невязкой жидкости), пред­
ставляется спорным. Можно рекомендовать вести расчет, принимая его 
..значение равным (максимум) значению б при выходе, т. е. б( ^ б .
Если рд и р2 вычислены, как указано выше, то средние линии ло­
патки могут быть вычерчены либо по дуге круга, либо по точкам 
(§ 85Ь). Лопатки из листового материала здесь не годятся, так как 
„даже незначительные отклонения от направления безударного входа 
вызовут при этом образование вихрей. Поэтому надо рекомендовать 
. лопатки, толщина которых меняется подобно какому-либо проверенному 
крылообразному профилю (см. таблицу § 94), имеющему каплеобраз­
ное закругление со утороны входа.
Д о п о л н и т е л ь н ы е  з а м е ч а н и я .  Если лопатки имеют значи­
тельный размер Ь в направлении радиуса по сравнению с самим радиу­
сом  колеса, то профиль лопатки должен изменяться для различных 
радиусов в зависимости от величины окружной скорости. При входе, 
нормальном к плоскости вращения, входной участок лопатки имеет 
форму винтовой поверхности, если только пренебречь влиянием откло­
нения пои входе. Очертание лопатки на выходе получается путем опре­
деления углов р2 для различных струек по способу, изложенному выше. 
Надо иметь в виду, что при этом расчетное значение величины Н,ь п
г I
изменяется, так как в уравнении (2) или (2 а) величины —  и —  в общем 
-различны для разных радиусов.
Во всяком случае кривизна лопатки р,2 — рх возрастает при умень­
шении окружной скорости, т. е. возрастает от периферии к втулке. 
Поэтому, для того чтобы малые скорости могли оказаться достаточ­
ными для создания нужного напора у втулки, эта последняя должна 
. иметь достаточно большой размер. Далее, величина отношения и : ]/"2&Н 
на внешней окружности колеса должна быть принята значительно боль­
шей, чем обычно принимаемая для радиальных колес. При этом быстро­
ходность возрастает. Для уменьшения потерь на трение, как правило, 
.колеса изготовляются открытыми (т. е, без обода).
В соответствии с законом площадей величина окружной составляю- 
..щей скорости с.3п за колесом увеличивается по направлению к втулке, 
т. е. давление за колесом должно изменяться в обратном направле­
нии. При некоторых обстоятельствах: насос может работать вблизи 
втулки как активный, что связано, как это указано в § 29, с рядом 
* отрицательных последствий. Вследствие этого значение окружной ско-
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роста вблизи втулки должно быть принято не слишком малым, соответ­
ственно чему значение угла р2— не слишком большим.
П р е д е л ы  п р и м е н и м о с т и  и з л о ж е н н о г о  м е т о д а  р а с ­
чета .  Чем больше быстроходность насоса, тем меньшими должны быть 
углы лопаток р1 и р2 у их наружной кромки. Это приводит к опас­
ности получения слишком узких каналов. Кроме того, относительная 
скорость воды увеличивается, т. е увеличивается трение и чувстви­
тельность к неправильностям формы лопаток. Поэтому развитие таких 
насосов шло, как ц в случае водяных турбин, в направлении увеличе­
ния расстояния между лопатками. Это последнее почти не приводит 
к каким-либо значительным изменениям в приведенных рассуждениях, 
но отклонение, воды при входе и выходе становится настолько большим, 
что точность приведенных выводов становится уже недостаточной.
Благодаря значительному расстоянию между лопатками обтекание 
их происходит подобно обтеканию крыла безграничным потоком. По­
скольку лопатки, как и в случае пропеллера, имеют крепление только 
у втулки, то для восприятия от нее значительных усилий они должны 
иметь увеличивающуюся толщину по направлению к втулке. Благодаря 
этому форма поперечного сечения лопаток весьма близко подходит 
к профилям крыльев самолетов. Ввиду этого становится целесообраз­
ным провести расчет подобных колес, применяя для этой цели теорию 
несущих поверхностей (крыльев).
94. РАСЧЕТ ЛОПАТКИ ОСЕВОГО НАСОСА КАК НЕСУЩЕГО КРЫЛА 
С ИСПОЛЬЗОВАНИЕМ РЕЗУЛЬТАТОВ ПРОДУВОК В АЭРОДИНА­
МИЧЕСКОЙ ТРУБЕ 1
а) Несущее крыло в неограниченном пространстве. Если поме­
стить крыло в воздушном потоке, то на него согласно § 23 будут 
действовать две различные силы: с одной стороны будет действовать 
сила А  (фиг. 203), направленная перпен­
дикулярно к направлению потока в беско­
нечности, т. е. там, где он еще не воз­
мущен присутствием крыла; с другой же 
стороны в направлении потока на крыло 
будет действовать сила ЦТ. Сила А назы­
вается п о д ъ е м н о й  с и л о й ,  сила IV— 
л о б о в ы м  с о п р о т и в л е н и е м .
Если обозначить через Ь длину хорды 
профиля, через Ь — размах крыла и че­
рез Р — ЬЬ— поверхность крыла, то между скоростью чм с которой 
воздушный поток движется в бесконечно большом удалении от крыла, 
и силами, действующими на крыло, существуют соотношения:
Фиг. 203. Действие сил на не­
сущую поверхность.
А  : :С.1
IV =1
2
ТУ2
о
~2
Р,
Р,
(8 )
(9)
1 Этот способ построен частично на метоле расчета, примененном Бауэрс- 
фельдом для турбин и осевых насосов, см. 2 УЭ!, 1922, стр. 461.
22 Зак. 4077. — Центробежные и пропеллерные насосы.
338 М, Осевые пропеллерные насосы
где Са есть так называемый к о з ф и ц и е н т  п о д ъ е м н о й  с и л ы,  
Сю — к о з ф и ц и е н т  л о б о в о г о  с о п р о т и в л е н и я 1. Обе эти вели­
чины зависят от формы профиля и от положения профиля по отноше­
нию к направлению потока, т. е. от так называемого у г л а  а т а к и  8. 
В настоящем курсе мы не будем подробно вдаваться в теоретические 
методы определения этих коэфициентов. Их значения определены для 
большого числа профилей опытным путем. Правда, для водного потока еще 
не имеется соответствующих серий опытов, но следует ожидать, что 
козфициенты Са и С„ могут лишь незначительно отличаться от таких же 
коэфициентов, полученных для воздуха, при условии, что в обоих слу­
чаях ч и с л а  Р е й н о л ь д с а  будут одного и того же порядка, что для 
наших целей может считаться приближенно соответствующим истине 2.
Пользуясь значением коэфи- 
циента С0, полученным из опы­
тов в воздушном потоке, сле­
дует иметь в виду, что значение 
его зависит от отношения сто- 
Iрон 1:2
1,0
0,8
0,6
оч
02
ГД
А г '
ы
чи
—
1
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— ч>75
г
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, , т. е. от так назы- о
ваемого „размаха" крыльев.
Объясняется это тем, что 
подъемная сила по" середине 
крыла больше, чем у его кон­
цов, так как различие давле­
ний на верхней и нижней 
поверхности крыла стремится 
выравняться к боковым кром­
кам крыла. Это отношение
оказывает влияние также и на 
действительный угол атаки о.
Так как у боковых кромок 
лопаток осевых насосов вода
протекает лишь в виде потерь через зазор, т. е. в весьма малом коли­
честве, то очевидно, что для расчета следует применять значения коэфи­
циентов С0 и соответствующие бесконечно большому размаху крыльев.
Если известны значения козфициента С' ю, определенные опытным 
путем при каких-либо углах атаки 2', для крыла с отношением сторон
— , то по ним могут быть подсчитаны (по пересчетным формулам
Прандтля3) значения козфициента и углов атаки 8, соответствующие 
тем же условиям обтекания, но для крыла бесконечно большого раз­
маха, т. е. для —  <==— . Для какого-нибудь определенного значения
0,03
Фиг. 204.
}  По сравнению с первым немецким изданием настоящей книги значение 
и изменено согласно новым нормам обозначений, а именно в настоящее 
время эти величины вдвое больше прежних.
2 См. \УегЙ Кеей. На1еп, 1927, тетр. 17, стр. 348.
8 См. Ег§еЪшззе йег аегойупагшзсйеп УегзисЬзапзЫ! ги ОШш§еп. 1ле1. I, 
МйпсЬеп и. Вег1ш, 1921.
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коэфициента подъемной силы Сй соответствующие значения С„ и 6 по­
лучатся из следующих формул:
( 1 0 )
Фкг. 204 и 204а. Зависимость величины от для различных форм профилт
бесконечного размаха.
Правильность указанных равенств была проверена большим коли­
чеством опытов.
На фиг. 204 и 204а приведены взаимно соответствующие значения 
коэфициентов С0 и для нескольких, особенно существенных, * профи­
лей, изображенных на фиг. 205. Изображенные кривые (так называе-
* В течение последних лет в аэродинамических институтах СССР и за гра­
ницей был разработан ряд профилей дужек, в том либо ином отношении 
(качество, Сашах> лучших чем приведенные на фиг. 205. Поэтому было сочтено 
целесообразным привести в конце книги перечень оснозных атласов характе­
ристик профилей крыльев, каковыми и надлежит пользоваться прн проэктиро- 
вании. Ред.
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ыые „ п о л я р ы " )  получены путем пересчета на бесконечный размах 
(т. е. для Ъ —  оо ) данных, заимствованных из трудов Геттингенской 
лаборатории Г
Профили, изображенные на фиг. 205, занумерованы причем каждая 
из кривых отмечена номером соответствующего ей профиля. Углы 
атаки отнесены к прямым линиям (нулевым линиям отсчета), указан-
Фиг. 205. Различные формы профилей.
ным для каждого из профилей на фиг. 205. Относительные размеры 
(в °/0 от длины I )  сечений этих профилей приведены в таблице2 на 
стр. 342— 343.
В соответствии с фиг. 205а в этой таблице лг являются выражен­
ными в процентах от Ь абсциссами сечений (нормальных к прямым на 
фиг. 205) профиля; у 0 обозначает ординаты верхней поверхности 
профиля; у и — ординаты нижней поверхности.
Профили 430 и 432, приведенные на фиг. 204 и 205, представляют 
собой профили Жуковского; построение их описано в § 97.
Для профилей, охарактеризованных 
фиг. 204 и 205 и вышеприведенной таб­
лицей, на фиг. 206 и 206а приведены 
углы атаки в зависимости от соответ- 
Фиг. 205а. Пояснение к обозна- ствующих им значений коэфициента 
чениям таблицы размеров про- подъемной силы Заслуживает внима- 
филей. ния прямолинейность и почти параллель­
ное прохождение большинства кривых. 
Эти кривые можно подразделить на группы, подчиняющиеся одной и 
той же закономерности в отношении подъемных сил; именно, профили 
387, 389, 435, 490, 593 и 595 удовлетворяют соотношению
Са =  4,40 ^ .  +  0,091 о°, (12)
где 8 измеряется в градусах. Для профилей 593 и 595 соответствие 
не столь хорошо, как для четырех предыдущих, но для области обычно 
применяемых значений 8 и Са оно все же вполне достаточно.
1 См. Ег§еЬп15зе и т. д. 1Ле! I—III.
3 См. 6г§еЬш5зе и т. д. 1де{ III, стр. 27 и последующие. При вычерчива­
нии профиля в большом масштабе появляются неровности, которые следует 
соответственно заравнивать
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Для профилей 384, 385 и 386 подходит соотношение 
I  = 3 ,9 0 ^ ^ - 4 - 0 ,0 9 1  о°. ( 1 2 а)
Эти оба уравнения1 дают возможность утоньшить или утолстить 
какой-либо профиль из соответствующей группы, умножая или деля 
величины ординат, приведенные в таб­
лице, на какую-либо определенную, 
выбранную по нашему усмотрению, ве­
личину. Уравнения (12) и (12а) для 
_ушах =  о, т. е. для плоской пластинки 
становятся одинаковыми. Значение коэ- 
фициента для произведенного таким 
путем нового профиля, правда, очень 
мало влияющее на результаты расче­
тов, можно определить по кривым 
фиг. 204 или 204а для профиля, по­
добного нашему. Целесообразнее, од-
Фиг. 206. Фиг. 206а.
Фиг. 206 и 206а. Зависимость коэфициента подъемной силы от угла атаки о 
для различных профилей бесконечного размаха.
1 Встречающееся в литературе ' (Ноги,  Л .  зс'пШЬагйеск Оез., 1927, стр. 
368) уравнение
=  0,14 +  3,4 - - Л  +  0,0904 о° (12Ъ)
удовлетворяет только профилю 428 и в противоположность уравнениям (12) и 
(12а) имеет тот недостаток, что при у'тах =  0. т. е. для плоской пластинки, и 
о =  0° дает конечн)Ю величину подъемной силы. Флгогель предлагает уравне­
ние, подобное уравнению (37) § 97, а именно Са =  5,4 зш >, где -с обозначает 
угол атаки относительно направления нулевого положения, т. е. такого направ­
ления потока, при котором подъемная сила равна нулю. По Флюгелю это на­
правление совпадает с линией, соединяющей острую заднюю кромку с центром 
тяжести профиля. Последнее указание, однако, не годится для тонких выгнутых 
профилей (см. § 97 примеры). Это уравнение затрудняет расчет.
Таблица разме
342 № Осевые пропеллерные насосы
0 1,25 2,5 5,0 7,5 10,0 15,0 20,0
384 {У°
1 У и
4,15 7,25 8,95 11,45 13,40 14,95 17,15 18,55
4,15 2,25 1,55 1,10 0,80 0,55 0,30 0,15
385 ( й
1,00 3,25 . 4,25 5,60 6,70 7,50 8,75 9,50
1,00 0,20 0,05 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00
386 ( у °1 У и
6,20 10,10 11,75 13,95 15,60 16,85 18,65 19,65
6,20 4,00 3,10 2,10 1,50 1,00 0,50 0,25
387 ( У°1 У и
3,20 6,25 7,65 9,40 10,85 11,95 13,40 14,40
3,20 1,50 1,05 0,55 0,25 0,10 0,00 0,00
чяа / У о 1,85 3,95 4,85 6,20 7,30 8,10 9,20 9,90
\ У и 1,85 0,95 0,65 0,35 0,15 0,10 0,00 0,10
ж  [% 0,50 1,80 2,30 3,15 3,75 4,25 5,00 5,450,50 0,05 0,15 0,25 0,40 0,55 0,75 1,00
4 10 1 й 0,00 2,60 3,65 5,05 5,90 6,50 7,25 7,80
417 1 У° 0,65 2,50 3,75 5,05 6,25 7,05 8,15 8,85\Уп 0,65 0,05 0,25 0,70 1,10 1,50 2,20 2,55
41 0 ( У  о 0 50 1,35 1,90 2,95 3,80 4,45 5,50 6,25
\Уи 0,50 0,05 0,00 0,10 0,30 0,50 0,90 1,25
428 1 У° 1,25 2,75 3,50 4,80 6,05 6,50 7,55 8,201 У и 1,25 0,30 0,20 0,10 0,00 0,00 0,05 0,15
436 I У° 2,50 4,70 5,70 7,00 8,10 8,90 10,05 10,25\Уи 2,50 1,00 0,20 0,10 0,05 0,00 0,00 0,00
4431 й 0,00 0,60 0,85 1,15 1,45 1,60 1,90 2,15
444 {У о
1 Уи
0,00 0,80 0,95 1,35 1,65 1,90 2,35 2,55
482 1 й
2.50
2.50
5,55
0,95
7,15
0,30
9,70
0,00
11,70
0,00
13,25
0,05
15,45
0,40
16,95
0,80
490 {У°
2,00
2,00
3,60
0,85
4,60
0,50
5,95
0,15
7,00
0,00
7,70
0,00
8,65
0,20
9,20
0,40
502 ( Л 5,05 7,95 9,20 10,90 12,20 13,20 14,65 15,705,05 2,50 1,75 1,05 0,50 0,20 0,00 0,10
587 1 Й
0,60 1,65 2,10 2,90 3,60 4,15 5,15 5,85
0,60 0,10 0,00 0,05 0,15 0,30 0,60 0,70
3,00 5,50 6,50 7,85 8,90 9,75 10,95 11,50
593 К 3,00 1,80 1,35 0,85 0,55 0,40 0,25 0,15
595 ( й
2,80 4,45 5,15 6,20 7,10 7,80 8,75 9,25
2,80 1,95 1,65 1,15 0,90 0,70 0,45 0,30
343
\   ^ ,
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ров профилей
: 30,0 40,0 50,0 60,0 70,0 80,0 90,0 95,0 100,0
19,70 19,15 17,55 14,95 11,80 8,05 4,15 2,15 0,00
0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00
10,05 9,85 9,00 7,75 6,15 4,45 2,50 1,50 0,00
0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00
1;Л 20,10 19,30 17,40 14,80 11,70 8,20 4,35 2,30 0,00
йи 0,10 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00у1 15,05 14,60 13,35 11,35 8,90 6,15 3,25 1,75 0,15
0,20 0,40 0,45 0,50 0,45 0,30 0,15 0,05 0,15
10,50 10,20 9,20 7,90 6,25 4,40 2,30 1,20 0.00
0,30 0,45 0,50 0,50 0,40 0,25 0,20 0,10 0,00
5,90 6,10 5,90 5,45 4,75 3,55 2,05 1,15 0,10
1,05 1,05 0,95 0,75 0,55 0,35 0,20 0,10 0,10
1
8,05 7,45 6,30 5,00 3,60 2,20 1,00 0,45 0,00
9,30 9,15 8,55 7,55 6,25 4,50 2,40 1,20 0.00
3,65 3,90 3,65 3,20 2,50 1,70 0,80 0,40 0,00
7,00 7,05 6,70 5,90 4,90 3,50 2,00 1,20 0,00
1,70 1,75 1,55 1 ,с0 0,95 0,60 0,30 0,15 0,00
8,55 8,35 7,80 6,80 5,50 4,20 2,15 1,20 0,00
0,30 0,40 0,40 0,35 0,25 0,15 0,05 0,00 0,С0
11,00 10,45 9,55 8,20 6,60 4,60 2,45 1,25 0,00
0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00
1
1
2,50 2,50 2,35 2,05 1,60 1,15 0,65 0,30 0,00
1 2,80 2,85 2,75 2,25 1,95 1,40 0,80 0,65 0,00
18,20 17,85 16,45 14,05 11,05 7,50 3,90 1,95 0,00
| 1,70 2,60 3,45 3,90 3,85 3,30 2,05 1,10 0,00
«1Л 9,60 9,05 8.55 7,45 6,05 4,40 2,50 1,45 0,15
1 0,95 0,80 080 0,60 0,40 0,15 0,00 0,05 0,15
; 16,65' 16,35 15,10 13,20 10,60 7,65 4,05 2,15 0,00
0,81) 1,60 2,25 2,50 2,50 2,10 1,30 0,95 0,00
6,55 6,60 6,10 5,40 4,50 3,45 2,35 1,80 1,050,85 0,80 0,45 0,20 0,00 0,05 0,55 0,85 1,05
12,00 11.70 10,85 9,45 7,65 5,50 3,00 1,65 0,00
0,10 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 , 0,00 0,00
9,70 9,40 8,75 7,75 6,д5 4,60 2,45 1,30 0,000,15 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00
!
0,00 0,00
344 М. Осевые пропеллерные насосы
нако, использовать для. этого нижеприведенное приближенное урав­
нение в предположении, что профиль работает при режиме, близком 
к наивыгоднейшему значению С„:
=  0,012-1-0,06 , ( 1 2 с)
’ Л 1-г "
-г С.:3ю
%Сзи,-С0иХ 1
Применяемый профиль явля­
ется тем более экономичным, 
чем меньше к о э ф и ц и е н т  
с к о л ь ж е н и я  („обратное ка­
чество"), определяемый отно­
шением г
( 1 3 )
~а
т. е. чем круче луч, проведен­
ный из начала координат к рас­
сматриваемой опытной точке 
(фиг. 2 0 ^  или 204а). Таким об­
разом наилучший к. п. д. для 
каждого из профилей можно 
ожидать в точках касания луча, 
идущего из начала координат, к соответственней кривой. (На фиг. 206а 
отмечены точки, дающие наивыгоднейший коэфициент скольжения.) Малые 
нагрузки на единицы площади лопатки, часто применяемые во избежание 
кавитации, т. е. малые значения Св, целесообразно достигать при
Для более значительных 
Утолщение профиля по-
Фиг. 207. Диаграмма скоростей для пото­
ка перед входом в колесо и по выходе из 
него.
/  
1-Л*.
/
с*;
помощи тонких профилей без вогнутостей, 
нагрузок такие тонкие профили невыгодны, 
вышает его коэфициент сопротивления, но 
в то же время повышает и его подъемную 
силу, что непосредственно видно из уравне­
ния ( 1 2 ), а также из сравнения кривых для 
профилей 410 и 444 (фиг. 204). Приведен­
ные в графиках значения козфициентов со­
противления м и н и м а л ь н ы  и м о г у т  
б ы т ь  д о с т и г н у т ы  т о л ь к о  п р и  с о ­
в е р ш е н н о  г л а д к и х  п о в е р х н о с т я х  
и о с т р ы х  з а д н и х  к р о м к а х .
Ь) Ряд поддерживающих крыльев (ре­
шетка из крылообразных стержней). Если 
пересечь колесо осевого насоса цилиндри­
ческой поверхностью, ось которой совпадает с осью колеса, и затем по­
катить эту цилиндрическую поверхность пересечения по безграничной 
плоскости (т. е. развернуть ее), то мы получим на ней „оттиски" беско­
нечного ряда сечений лопаток. При изучении потока, протекающего сквозь 
такую „ р е ше т к у " ,  можно использовать те же уравнения, которые 
применялись и при изучении одного крыла, если только, во-первых, 
принять за да.оо среднюю геометрическую ТЭС скоростей А0С — ъи0 и 
А 3С — 1ЮЪ, существующих в большом удалении до и после решетки 
(фиг. 203а и 207); во-вторых, из-за взаимного влияния лопаток изме­
няется и С . На ф:.г. 208а показаны кривые изменения отношения
Решетка к 
208а.
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Т. е. 
лельно
величины подъемной силы в решетке, образованной парал-
поставленными плоскими пластинками (фиг. 208) к подъемной 
силе одного изолированного крыла. Эти кривые построены по вычислениям 
Нумахи!, находящимся в со­
ответствии с проделанными ра- С 
нее исследованиями Кутта 2,
(для (8 =  90°) и Граммеля 3 (для 
р =  90° и 0°). Интересно, что 
взаимное влияние лопаток 
уменьшает величину коэфи- 
циента подъемной силы толь­
ко для углов ,3 >  45°, в то 
время как для углов меньших 
может иметься значительное 
его увеличение4. Для изогну­
тых профилей Шильганзль 5 да­
ет аналогичные кривые лишь 
с той разницей, что величина 
отношений более близка к еди­
нице. Так как лопатки рас­
сматриваются как крылья толь­
ко при значительном удалении 
их друг от друга, т. е. при 
I—  >  1 , а вышеуказанное от­
ношение для других типов про­
филей еще недостаточно изу­
чено, то в дальнейшем влияние 
взаимодействия лопаток нами 
во внимание не принимается.
К тому же опыт показывает, 
что проистекающие отсюда не­
точности достаточно малы 6 и 
отклонения имеют место как 
в сторону большего, так и 
меньшего.
с) Применение к расчету 
рабочего колеса. Сила воздей-
Ш *
Фиг. 208а. Отношение величин подъем­
ных сил решетки фиг. 208 и одиночной
(пластинки в зависимости от — при раз­
личных углах 8.
1 N 11111 ас И I, АепгёоП ТЬеогу о! РгореПег-ТнгЫпез апй Ршпрз, в ТесЬпок 
Рер. ТбЬоки 1Ы у., т. 8 (1929) стр. 411 и след.
2 К и 11 а, ОЬег еЬепе 21гки1а1шпзз1гбтип§еп пеЬз! Пи^есЬтзсЬеп Ашмеп- 
с1ип§еп. 5Й2ип§'зЬег. к°1. Ьауег. Акай. №155, Ма111ет.-рЫз1к. Ю-, МйпсЬеп, 1911, 
стр. 108 и след.
3 О г а ш ш е к  01е ЬуйгосЗупаппзсЬеп ОптсИанеп без Ркщез. Вгаипзскпуеш, 
1917.
4 Отношение мощности (работы) колеса к мощности (работе) его при 
бесконечно большом числе (бесконечно тонких) лопаток остается всегда 
меньше единицы.
5 См. сноску 3 на стр. 334.
6 При печатании немецкого издания книги Бетц (А. Ве!г) в Бщ.-АгсЬ., т. 2 
(1931), тетр. 3, стр. 359 и след, предложил способ, который учитывает взаимное
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ствия лопатки на воду является равнодействующей Р  двух сил А и IV 
(фиг. 209). Мы будем относить эти силы к радиальной длине лопасти, 
равной единице. Угол X*, заключающийся между А  и Р, определяется 
из отношения
IV Г
1? Х =  ^ = Ь ; .  (13)
Сила Р  образует с окружностью, соосной колесу, угол 90—
—|— X), так что тангенциальная составляющая действующей силы равна
Рсоз [90 — (Рт - г  X)] =  Р  зш (?ш-С X) ,
а развиваемая мощность Е  —  Р и  зш (Роэ -{- X).
Вырежем из рабочего колеса по двум цилиндрическим поверхно­
стям радиуса г и г - \-й г  элемент лопатки. Мощность, соответствующая 
выделенному элементу, при г  лопатках равна гАЕ —  хРйг и зш (Рто X). 
Если обозначить соответствующий расход воды через йЦ, то разви­
ваемый теоретический напор (работа лопаток) будет равен
Н., =
ш Щ  у
г й Е  Р и зш ((3  ^-{- X)
г. йг.
Фиг. 209. Силы, действующие на лопатку 
колеса.
[(13а)
(13Ь) 
А
соз X
а Р в уравнении (8) согласно 
высказанному положению 
равно
Р =  Ь ■ 1 =  Е  
то Р  должно быть равно
Так как
=  г Ы г  ст, 
далее, так как Р=-
Р = §■ соз X 2
и таким образом уравнение (13а) приводится к следующему виду:
ч, Т и _ з т ( З со-{-Х)
На сп соз X
(14)
влияние лопаток путем последовательного приближения при из мене нии ф о р- 
м ы е  ры л а. Бетц исходит из того, что начальный профиль отличается от конеч­
ного настолько же, насколько относительный поток скоростью т не возму­
щенный лопатками, отличается от относительного потока в случае удаления 
рассматриваемой лопатки и в случае сохранения влияния остальных лопаток. 
Расчет производится по кривым. Этот метод следует считать приемлемым 
также потому, что сравнительно большие толщины применяемых профилей 
влияют на точность расчетов и затрудняют их производство, и потому, что 
он дает достаточное совпадение с опытами.
* Угол X носит название у г л а  п л а н и р о в а н и я .  Величина 1§Х, равная 
коэфициенту скольжения, представляет собой обратную величину „качества” 
крыла. Прим. ред.
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или
1 2&Н№СтС0&к (15)
Меридиональная скорость ст (в данном случае являющаяся и осе­
вой.— Ред.) принята для входа и выхода одной и той же, равной 
скорости потока на некотором удалении от лопаток, так как мы не 
учитываем влияния сужения сечения лопатками. Теоретически развивав-
нмый напор определится из равенства Н1Н =  — , где величиной т)д сле-
дует задаваться так же, как и ранее. Величины щ)т и {3 могут быть 
определены из треугольника скоростей (фиг. 207), так как согласно 
основному уравнению (3)
Я М й.
иСЬи С0и ---- (16)
Так как окружная составляющая скорости струи при входе с0ц, обу­
словленная всей Еодоподводящей конструкцией, считается заданной, то 
из этого равенства определяют с3и, а затем находят
■XV* : ВЕР +  {ВС — ВЕР =  4  -{-( и — 3“
*§.8со =
Ом
_____
Сйи ~Ь С0и 
2
(17)
( 18)
Обычно а0 =  90°, и следовательно, с0и == 0. При одном и том же угле 
лопатки (3 ,^ чем больше и =  т , тем больше становится по уравнению
(17) также и "  ^и тем меньше по уравнению (15) величина
Так как при данной форме профиля значение коэфициента подъемной 
силы С„ не должно быть ниже определенной величины, соответствую­
щей наибольшему допустимому коэфнциенту скольжения X, то из всего 
этого следует, что б ы с т р о х о д н ы е  м а ш и н ы  и м е ю т  м а л у ю
в е л и ч и н у  — , т. е. м а л о е  к о л и ч е с т в о  у з к и х  л о п а т о к .
Т и х о х о д н ы е  м а ши н ы,  н а о б о р о т ,  д о л ж н ы  и м е т ь  з н а ч и ­
т е л ь н о  б о л ь ш у ю  п о в е р х н о с т ь  л о п а т о к .  Далее, уравнение (15) 
показывает в соответствии с опытами, что при одной и той же ве­
личине отношения— , т. е. при неизменной площади лопаток, число 
лопаток не имеет значения.
После того как величина 
Ь
■определена из уравнения (15), можно
по полученной величине Са найти профиль, 
пользуясь для этого диаграммами фиг. 204 или 204а и имея в виду
задаться значением — и
4 При сравнении с формулами первого немецкого издания необходимо 
иметь в виду сноску 1, стр. 338.
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возможность последующего изменения его по уравнению ( 1 2 ) или ( 1 2 а). 
При этом выборе надо обеспечить наивыгоднейший коэфициент сколь­
жения („качество") профиля. Затем необходимо также обратить вни­
мание на к а в и т а ц и ю .  Некоторое представление о понижении давле­
ния ДА' при входе, выраженном в метрах водяного столба, даст нам 
нижеприведенный анализ.
В с а с ы в а ю щ а я  с п о с о б н о с т ь  к о л е с а .  Распределение давле­
ний вокруг вышерассмотренных профилей соответствует согласно гет­
тингенским исследованиям фиг. 209а, на которой большая часть пло­
щади диаграммы давлений соответствует наличию разрежения Т Если 
принять величину этой площади равной 0,70 от общей площади и при-
М. Осевые пропеллерные насосы
Фиг. 209а„ Распределение давлений по профилю несущей по- 7;. 
верхности по Бетцу. :
. нять во внимание, что по форме эта площадь близка, к треугол ьнику*, 
то максимальное разрежение -Ь.Ы может быть определено. По уравне­
нию (8) при Ь — 1 . т. е. р  — Ь- 1 = 1 ,  вся площадь фигуры между 
кривыми равна
1 т тг__Т 00
1 "  Ъ  2
Таким образом можно положить
Д к'Ь
откуда
т ЧЛ> -
V------— о 70 С I —____—
2 _  " а 2 ’О
‘ИГ
ДА' =  0,70ся - Щ =  0 , 0 7 0 ^  .а сг % а со (19)
1 См. также Н. Н о 11, ОЪег пег е Меззшщеп ап РгоШеп п т  уегтинЛейег 
КауНаНопзетрйтШсЬкеи-, РогзсЬшщ , т. 3 (1932), МаьНей (вышла во время 
печатания настоящей книги).
2 См. работу Н о г п ’а. ЛЬ. зсЫйЬаиЛесЬп. Оез., 1927, стр. 368.
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Если в рассматриваемой поверхности тока имеются окружные соста­
вляющие скорости с0и, то общее понижение давления по отношению 
к набегающему осевому потоку будет
М  =  М ' Н - - ^ ’
или по уравнению (19)
2 .
ДА =  0,07 С V? -4- С- ~  • (20)а оо I
По этому уравнению, подставляя в него значение допустимой вели­
чины ДА, определяем наибольшую величину Ся и после этого из урав­
нения (15) — наименьшую величину у .  Надо напомнить, что с0и уве­
личивается по направлению к центру по закону площадей. Значение 
величины ДА должно быть принято в каждом частном случае в соот­
ветствии со всеми условиями, существенными для всасывания (§ 77).
Так как согласно уравнению (17) увеличивается по направлению 
к периферии, то опасность кавитации, если только момент количества 
движения гс0и незначителен, является наибольшей на внешней окруж­
ности колеса. Далее, уравнение (20) показывает, что наибольшие вы­
соты всасывания могут быть получены при малых значениях Са, т. е. 
при больших величинах суммарной поверхности лопаток.
При величинах напора, превосходящих 10 м  (если только приток 
воды к насосу является без- или малонапорным), оказывается затрудни­
тельным сделать поверхность лопаток настолько большой, чтобы кави­
тация не появлялась. В этом случае приходится применять многосту­
пенчатые осевые насосы или полуосевые винтовые насосы (§ 92) с соот­
ветственно уменьшенной их быстроходностью.
К о э ф и ц и е н т  п о л е з н о г о  д е й с т в и я  (к. п. д.). Так как сила 
сопротивления XV имеет характер сопротивления трения, то соответ­
ствующая ей потеря в колесе при отнесении сил 117 и А к ширине 
колеса Ь —  1 выражается в виде потери напора
XV
2  = __Т___ __  Л >-
1  ^ з т  3 у I  5Ш 3
Е СО 1 I СО
или по уравнению (8) при р  =  Ь- 1 = 1
2 р  (  С 00 81П 3 . (21)
к. п. д. „самого" рабочего колеса (т. е. не считая потерь на трение 
о втулку и о стенку кожуха, а также и потерь в зазоре) имеет вели­
чину
Н.№ ■2Г
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или после подстановки величин Нш и 2 г из уравнений (14) и ( 2 1 ) 
и одновременной подстановки ст == «К зш рт , имеем
ни зш X
Г'вТ _  1 « "  3111 ( ^ . - ' Г  X) '  ^
Так как по мере удаления от оси рто уменьшается, а увели­
чивается, то в случае, если каждое из сечений лопатки имеет наилуч­
ший коэфициент скольжения 1§ Хдйбш Х, коэфициент г1г ухудшается 
по направлению от втулки ко внешней окружности. 1
Если учесть еще то, что с8и уменьшается к периферии по закону 
площадей, т. е. что потеря напора в направляющих лопатках
(23)
изменяется в направлении, обратном потере в колесе 2 ,  то общий 
к. п. д. всей совокупности лопаток1
1 +  г п)
Я,, (23а)
мало изменяется в радиальном направлении (от втулки к внешней 
кромке) лопатки, если только диаметр втулки не слишком мал или 
окружная скорость не слишком велика. Для того чтобы избежать зна­
чительного ухудшения тц вблизи втулки, при конструировании реко­
мендуется не слишком стремиться к тому, чтобы делать втулку малой. 
Коэфициент С2 уравнения (23) может быть выбран согласно уравне­
ниям (26) и (27) § 16. Коэфициент т]а >  так как трение о стенки 
кожуха и о стенки нагнетательного патрубка, а также потери в зазоре 
(поскольку они выражаются как потеря напора) не учитываются пер­
вым из них.
й) Данные для расчета на прочность. Величина о с е в о й  с и л ы  
(тяги), приходящейся при числе лопаток г на всю поверхность лопа­
ток, равна согласно фиг. 209
г ~ га
А 1 I*йАх =  у  гРсс>5 (,Зс<> - |-  X) ёг*  ,
или после подстановки выражения для величины Я из уравнений (13а) и’(13Ь)
2 тт-)'
г = га
с-т н а  /  с*г фа X) с1г. (24)
1 Другой метод определения к. п. д. находится у Р. Ми т а с й ц  Аего1оП 
Тйеогу с! Ргоре11ег-ТигЪше$ апб Ршпрз. ТесЬпо! Кер. ТбЬоки 11п 1у ., т . 8 (.1929), 
стр. 411 и след, и т. 9 (193 л), стр. 231 и след.
* гп обозначает радиус втулки, гс — радиус внешней кромки лопаток ко­
леса. Прим. ред.
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К э т о м у  с л е д у е т  д о б а в и т ь  с и л у  д а в л е н и я  на втулку,  
в к л ю ч а я  и вал.  Интеграл уравнения (24) находят путем численного 
интегрирования по элементам, для которых берут конечные малые от­
резки йг, результаты сводят в таблицу.
Для расчета подшипников и крепления втулки может быть исполь­
зовано более простое выражение для осевой силы
А, Оа2ЧИ, (24а)
причем было предположено, что давление, соответствующее напору Н, 
действует на поверхность колеса, равную площади круга диаметра 
А  =  2 гв.
Таким же образом для любого сечения лопатки радиуса г могут 
быть определены напряжения изгиба, вызванные действующими на ло­
патку осевой силой и силой тангенциальной. Осевая сила имеет ве­
личин}'
ДЛ1== - { г ? -  -  г-) ~(Н (25)
и имеет плечо
-V» —
-г 2 /-„ +  /- (25 а)
3 г .Ч -г  '
Тангенциальная сила, соответствующая моменту вращения*, равна 
Ш = ч ™ п стНп \ п ± ,  (26)
и ее плечо по отношению к рассматриваемому сечению имеет величину
Г „ —  г
X . .  = г
1п — г
(27)
В уравнениях (26) и (27) сСи предполагается равным нулю. Также 
имеющийся и действующий на лопатку момент кручения имеет значе­
ние только для тех лопаток, которые поворачиваются во время работы 
(так называемые поворотные лопасти). В последнем случае надо поль­
зоваться коэфициентами момента, приведенными в геттингенских иссле­
дованиях.
1 Так как <1М = У Д)? 
8 г 13и
у 2 Т.гс!г & Н(к— — с,л 5- ш, то после интегрирования
60в пределах между г и г„ получаем М =  у ■ —  стН1К (га — г). Далее, так как 
г а
кЦ — ! '  — - ,  то отсюда получаем уравнение (26), а из уравнения х и -\- г —
/г\г1\=  получаем уравнение (27).
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95. НАПРАВЛЯЮЩИЙ АППАРАТ ОСЕВОГО НАСОСА
Лопатки направляющего аппарата могут быть рассчитаны либо как 
лопатки соответственной решетки с малым шагом с учетом необходи­
мого дополнительного угла отклонения, либо как отдельное крыло.
а) Расчет направляющего аппарата как решетки с малым шагом. 
Расчет ведется согласно § 46 —  49. Обозначения приведены на фиг. 103.
Вследствие того что в осевых насосах шаг лопаток направляющего 
аппарата больше, чем в насосах радиальных, следует учесть также 
и угол дополнительного отклонения при входе в смысле уменьшения 
наклона лопаток. Это находит отражение в том, что мы полагаем 
в уравнении (5) § 47 поправочный коэфициент р = 1 ,  и таким обра­
зом входной угол лопаток а4 определяется по уравнению
«8 7 - "  • (2§)44 °4
Наблюдения над выполненными насосами побуждают нас думать, 
что угол входа, определенный по уравнению (28), еще слишком велик. 
Поэтому целесообразно привести также уравнение и для случая учета 
отклонения при входе. Если придерживаться при расчете направляю­
щего апиарата того же хода мыслей, что и при расчете рабочего 
колеса в § 43 и 93а, то в случае действительно осевого оттекания 
воды, вышедшей из направляющего аппарата [соответствующего урав­
нению (6) § 93а], вместо уравнения (28) получим
н - л - ”- - 1-
(28а)
где <^г выбирается в соответствии с указаниями конца § 93а для вели­
чин коэфициента фг
Если вода выходит из направляющего аппарата без тангенциальной 
составляющей, что всегда и стремятся обеспечить, то угол выхода а- 
(фиг. ЮЗ) определяют с учетом угла отклонения по уравнениям (16) 
и (17) § 48 из уравнения
-------- 7 ^ — - (29)
Р г у -  СЫГо
где
Р1 =  Ь (30)
Если гв обозначает радиус центра тяжести, а е1 —  развернутую длину 
.линии тока (в меридиональной проекции), то
•5) =  г , е г (30а)
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Дальнейший ход исследования может быть уяснен из примерного 
расчета (см. § 96).
Ъ) Расчет направляющей лопатки как крыла. Если К — г±сВи 
представляет собой момент количества движения в пространстве между 
направляющим аппаратом и колесом, то величина момента, передавае­
мая одной лопатке для очень маленького радиального размера йг, опре­
делится, если принять направление вытекания по оси и пренебречь 
влиянием вязкости, из уравнения (73) § 24:
ам —  "7  Л2 и  сз, = ~  1 аг СтК -
С другой стороны, если йР —  Р йг обозначает силу, действующую на 
лопатку (фиг. 209), если ос обозначает направление средней геомет­
рической из скоростей входа и выхода, а гт —  среднее расстояние ли­
нии тока от оси, то
ЛМ== Р йг  з т ( а  4-Х)г .
Таким образом
р=  Т , с,пК  __
95. Направляющий аппарат осевого насоса
и подъемная сила, равная А  — Р соз X, определяется из уравнения (8), 
при Р  =  I  ■ 1 = 1
Р  соз X г
таким образом окончательно имеем
г 1  . 2с„ДсозХ
" I У г 51 п (а ■-}- X)
Это выражение соответствует уравнению (15). Здесь [согласно уравне­
ниям (17) и (18) при и =  0] с и аоэ определяются уравнениями:
с1  =  сш + ( - ^ у ) ’ (32)
*§«оо =  2- ^ -  (33)
В случае если меридиональные проекции линии тока имеют точно осе­
вое направление, г4 =  гт. В противном случае основная линия приме­
ненного профиля, т. е. линия, соответствующая направлению ст, пред­
ставляет собой неработающую бесконечно тонкую лопатку. Ввиду за­
труднений, обусловленных этим, приведенный метод можно рекомендо­
вать только при осевом направлении линий тока в их меридиональных 
проекциях.
23 Зак. 4077. — Центробежные и пропеллерные насосы.
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96. ПРИМЕР РАСЧЕТА ОСЕВОГО (ПРОПЕЛЛЕРНОГО) НАСОСА
Требуется рассчитать рабочее колесо и ' направляющий аппарат осе­
вого насоса типа, изображенного на фиг. 211Ь, для подачи 2 м?]сек, 
при напоре 4 м вод. ст. и при 600 об/мин.
а) Рабочее колесо. Коэфициент быстроходности (удельное число оборотов} 
по уравнению (2) § 81 п8 — ! 100, т. е. соответствует средним соотношениям 
для осевых насосов1. Ввиду этого для колеса можно принять отношение диа­
метра колеса к диаметру втулки —  примерно около 2,4 без опасений, что
у втулки окружная скорость упадет настолько сильно, что лопатка не сможет 
рассматриваться как крыло. Для того чтобы учесть потери через зазор и влия­
ние сужения, вызываемого толщиной лопаток, необходимо предусмотреть запас 
расхода в 10%, таким образом С)' =  1,1 • 2 =  2,2 мд/сек. При выборе меридио­
нальной скорости ст решающим является, с одной стороны, то, что наклон 
лопатки на периферии не должен быть очень малым, т. е. угол рет-|- о не дол­
жен падать ниже 8° (так как иначе влияние толщины лопаток становится 
чрезвычайно сильным и работа насоса становится недопустимо чувствительной 
к неточностям установки лопаток), с другой же стороны, способность всасы­
вания должна быть сохранена наибольшей. Если принять ст =  $.У'2§Н, то 
в соответствии с первым условием г должно расти с увеличением быстроход­
ности, однако верхняя граница определяется соображениями о кавитации, т. е. 
наибольшим напором или высотой всасывания, достигнутыми соответствующей 
моделью насоса. Если в нашем случае положить е =  0,6, и следовательно,
ст =  0,6 У2§ 4 д» 5,3 м/сек,
то примерный расчет дает Оа^  0,8 м. Принимаем Иа — 0,8 м, Д , =  0,34 м, 
чему соответствует ^  =  2,34; при этом
2,2ст = -------- —------— =  5,34 м/сек.
-§ . (0,82-0,344
4
При Тп — 0,86 Нп, будет равно Нш =  — =  4,65 м. Лопатки проекти-0,оо
руются по пяти цилиндрическим сечениям ага2 — е^ е,, (фиг. 210а), отстоящими 
друг от друга на равных радиальных расстояниях. Расчет сечений дан в поме­
щенной на стр. 355 таблице. Так как у входа не имеется направляющего 
аппарата, то в уравнениях от (16) до (18) с0а =  0.
Падения давлений ДА, приведенные в таблице, указывают совместно 
с уравнением (4) § 77, что насос имеет незначительную всасывающую способ­
ность. Определенная для внешних линий тока величина ДА =  10,4 м потребо­
вала бы согласно этому уравнению притока к насосу даже под напором (т. е. 
расположения насоса ниже уровня всасывания. — Ред.). Однако по опытам 
автора действительные условия всасывания несколько лучше, чем то может
быть заключено по величинам Дк' =  ДА. Значения —  выбираются за исклю­
чением значения, соответствующего втулке, таким образом, чтобы кромки 
лопаток получились плавного очертания и, особенно, чтобы получающиеся 
при этом значения 1а значительно зшеньшались к периферии. Последнее необ­
ходимо для того, чтобы ДА'’ }гвеличивалось не слишком сильно, а также и по­
тому, что по условиям прочности у втулки требуются возможно более толстые 
профили, а по условиям гидравлическим и производственным на периферии
1 Н и ж н я я  гр ан и ц а л е ж и т  п р и  п8 =  600, в ер х н я я  —  п р и  2  000 . Ч ем б о л ь ш е  
п3, тем  бол ьш и м  д о л ж н о  бы ть п р и н ято о т н о ш ен и е  д и а м е т р о в  — ? и з н а ч е н и е  
к о эф и ц и е н т а  всасы ван ия о- в у р а в н ен и и  (16) §  80.
Таблица к расчету профилей лопаток
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Раз­
мер­
ность
О  м м
340 455 570 685 800
а  — ъО п/60 м /сек 10,86 14,30 17,91 21,52 25,14
и =  § Н а 1и 4,27 3,19 2,545 2,12 1,815
уравнению (17) мг/сек' 101,45 191,0 296 448 608
<3^  по уравнению (18) — 0,625 0,419 0,3205 0,261 0,220
?оо 32°0' 22°44' 17°46' 14°40' 12°25'
X выбрано предполо­
жительно 1° 1° 1° 1° 1°
1/7 по уравнению (15) — 0,826 0,442 0,286 0,1873 0,1376
Х/7, (принято) — 1,36 1,6 1,66 1,72 1,78
га =  ^ а .1 - 1 п т ) — 1,123 0,709 0,475 0,323 0,245
АН' =  АН по уравне­
нию (20) м 7,89 9,44 9,8 10,1 10,4
Профиль № 
(фиг. 201 — 205) 387 490 490 490 490
3,тах /^ '
0,1505
из таблицы 
стр. 342
Утолщен.
0,1235
интерпо­
лирован.
0,0960
из таблицы 
стр. 342
Утоншен.
0,0768
экстрапо­
лирован.
Утоншен.
0,0628
экстрапо­
лирован.
*§‘>' =  С!0/Св по фиг. 
204а и уравнению (12с) 0,0160 0,0194 0,0178 0,0166 0,0158
X (окончательно) 55' 1°4' 1°0' 58' 54'
о по фиг. 206а или 
уравнению (12) 5°24' 1°49' 34' — 10' — 20'
37°24' 24°33' 18°20' 14°30' 12°5'1
От ~В
3 1  =  Ж
м м 785 894 1 075 1 250 1 410
'X) шах — 3/. ( Зшах/-^*) » 118 110,65 103,3 95,95 88,6
7.1 по уравнению (21) м 0,129 0,216 0,252 0,326 0,347
по уравнению (23) 
при С2 =  0,2 V
0,186 0,104 0,066 0,046 0,34
г1е по уравнению (23а) 0,93 0,93 0,93 0,93 0,925
Фиг. 210—210с. Осевое колесо к примерному расчету § 96.
. О
севы
е пропеллерны
е насосы
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желательны профили наиболее тонкие. Оба выбранных профиля 387 и 490  отно­
сятся к той их группе, впервые упоминавшейся в § 94а, которая соответствует 
уравнению (12). Для сечений 2, 4 и 5  ординаты профиля 490 должны быть 
умножены на некоторые коэфициенты, которые определяются как отношения
соответственных величин . Эти коэфициенты могут быть найдены после 
того, как вычерчена кривая зависимости от г, для чего по двум имею­
щимся значениям 2 ^ 5  для сечений 1 и 3  (для которых в качестве профиля
лопатки приняты без изменений профили 387  и 490) проводят плавную кривую 
произвольного очертания, однако все же обеспечивающую хорошие коэфи­
циенты скольжения (1: качество) 1§Х. Для определения Ь и у та1: принято число 
лопаток, равное трем. Значения X, полученные при проверочном подсчете, 
находятся в достаточном соответствии с теми, которыми мы задались в начале 
расчета.
В нижних трех строчках таблицы приведены также данные к расчету к. п. д. 
лопаток ■<)„, причем последние весьма мало изменяются для различных сечений. 
Это дает возможность заключить, что втулка могла бы быть сделана еще мень­
шего диаметра, правда, должно быть только при помощи изложенного в § 93 
расчета осевых насосов с малым шагом лопаток *. Однако если лопатки будут 
укреплены на втулке так, как это указано на фиг. 210а (т. е. приболчены), или 
если они должны быть поворотными, то размер втулки не может быть 
уменьшен.
Осевая сила определяется по уравнению (24) после подстановки в него 
соответствующих значений из таблицы, причем давление на торец вала и на 
втулку принимается равным давлению, развиваемому насосом:
Л /  =  А г +  -;Н  - 1 - Д ,2 =  1 666 +  364 =  2 030 к г .
Приближенное же уравнение (24а) дает величину А ' —  -7 - • 0,82 ■ 1 000 ■ 4 =  
=  2 000 к г . Осевая сила, действующая на каждое крыло, АДХ = =  555 к г
О
согласно уравнению (25а) при подстановке в него г =  гп =  170 мм приложена 
на расстоянии лгя =  130 мм от втулки. Вся тангенциальная сила согласно урав­
нению (26) равна
АО/=  1 000 =^=-5,34-4,65 1п ^  =  710 кг  3-600 170
и приложена согласно уравнению (27) 
втулки, равном
400 — 170
1п 400170
при г — гп — 170 на расстоянии 
170 =  99,5 м м .
Х и от
На фиг. 210ъ изображена лопатка с указанием так называемых „столярных" 
(нормальных оси насоса) сечений, которые были определены на основе приве­
денных на фиг. 210 сечений, являющихся развертками цилиндрических сече­
ний а х а 2 Д° е \ ег< при помощи ряда осевых сечений I — VI.
Однако такие „столярные" сечения облегчают изготовление только боль­
ших моделей. При малых размерах вполне возможно изготовить лопатки 
по одним лишь цилиндрическим сечениям фиг. 210.
Ь) Направляющий аппарат (фиг. 211 до 2116). Для проектирования на­
правляющих лопаток мы проведем расчеты для тех же поверхностей тока, что 
и в случае колеса. После того как было принято очертание внешней и вну­
тренней стенок направляющего аппарата, плавно расширяющих канал вплоть 
до нужного выходного сечения (§ 13), вычерчивают линии тока Ь^Ьь и т. д.,
1 Тогда, после того как принято изменение толщин лопатки выбранного 
профиля, очертания лопатки смогут быть построены по точкам.
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... Раз­
мер­
ность
Л и н и я  то к а
-
ч< ч Ьфь ^ 4 ^ 5 ^ 4 ^ 5 Ч Ч
* § '  « 3  == Ст1 Чи 1,25 1,67 2,18 2,52 2,94
1±!(4  — а4) ^выбрано 
предположительно 1,08 1,06 1,05 1,04 1,03
1§ а4 согласно 
уравнению (28) 1,351 1,77 2,20 2,62 3,03
ч 53°30' 60°30' 66°25' 69°08' 71°45'
к  —  Щ Ч мм 133,5 178,5 223,5 268,5 314
=  5 4 / 3 1 П  а4 » 12,45 11,50 10,9 10,71 10,52
к / ( к  — Ч) повторно - 1,10 1,068 1,05 1,045 1,034
“ 4
ОЮ
60°40' 66°25' ■ 69°13-' 71°48'
г2, по чертежу мм 170 227,5 285 342,5 400
н ■ 95 . 205 290 372 450
Г 8 » 144 220 289 358 425
ч » 340 356 378 402 425
81 из уравнения (30а) ж2 0,049 0,0784 0,109 0,144 0,182
р г из уравнения (30)1 0,0368 0,107 0,154 0,191 0,223
^ Ь т м/сек 3,74 3,68 3,62 3,57 3,54
1§ я5 из уравнения (29) -13 ,3 -9 ,68 —9,40 -9 ,57 —9,84
а 5 94°187 95°53' 96°04'' 95°55' 95°50'
1
1 Величина в Уравнении (30) принята равной 1,6, что согласно указа­
ниям стр. 168 должно считаться несколько большим.
Фиг. 211а. Столярные (модельные) сечения 
лопатки.
Фиг. 211с. Конформное 
отображение трех се­
чений лопатки поверх­
ностями тока.
Фиг. 211(1. Кривые изменения углов лопатки 
а, положенные в основу расчета.
Фиг. 211 а—211с1. Направляющий аппарат к пропеллерному насосу фиг. 210.
96. П
ример расчета осевого (пропеллерного) насоса
которые построены в предположении одинаковости меридиональных скоростей 
в сечениях, перпендикулярных к оси. Очертание выходной кромки принято 
таким, чтобы внешним струйкам соответствовала длина лопаток (в меридио­
нальном сечении) большая, чем струйкам внутренним (срединным), так как 
расстояние между лопатками у периферии дольше.
Лопатки рассчитываются согласно § 95а, причем толщина лопаток при­
нята всюду равной $4=10 мм, а число лопаток гг — '~ Угол входа а4 и вы­
хода % определены в вышеприведенной таблице (стр. 358)
Линии тока рычисляются (в форме таблиц) по точкам при помощи урав­
нения (22) § 49, для чего сперва задаются кривыми изменения угла лопатки а, 
изображенными на фиг. 2116. При помощи их (т. е. линий тока) проекций, 
изображенных на фиг. 211а, могут быть вычерчены нанесенные там же „сто­
лярные" сечения 1-10. При этом, если позаботиться о выборе соответствую­
щей формы кривых изменения угла а, то можно обеспечить, чтобы пере­
ход через а =  90° происходил водном и том же „столярном" сечении 7, что 
облегчает изготовление модели. Для получения более ясного представления 
о форме пространственно изогнутых линий тока на фиг. 211с приведены кон­
формные отображения трех линий тока с указанием толщин лопаток по уравнению
(16) § 86. На этой же фигуре можно видеть форму закругления входного 
участка и заострения концевого участка лопаток. Эти отображения лопаток, 
конечно, не могут быть употреблены в качестве шаблонов.
96а. РАБОТА ОСЕВОГО НАСОСА
Если лопатка спроектирована такой, что развиваемые в различных 
линиях тока напоры различны, то возникают паразитные токи, пони­
жающие к. п. д. Однако это неравенство напоров в различных струйках, 
так. же как и при других пространственно изогнутых лопатках (см. ко­
нец § 91), является неизбежным при отклонении от нормального расхода. 
Осевой насос ведет себя в этом отношении ввиду различия окружных 
скоростей вдоль по выходной кромке особенно невыгодно. На фиг. 212 
для осевого насоса с направляющим аппаратом приведены характери­
стики, полученные построением, согласно § 57с для струек внешней (кри­
вая А) и внутренней (т. у втулки) (кривая В), причем диаметр 
втулки вдвое меньше, чем диаметр колеса. Точка пересечения обеих 
кривых является нормальной- рабочей точкой. При расходах, меньших 
нормальных, внешние части лопаток развивают больший напор, чем 
внутренние. Следствием является то, что уже при малых отклонениях 
от нормальной нагрузки меридиональные скорости оказываются неоди­
наковыми во всех точках поперечного сечения канала, увеличиваясь у 
периферии и уменьшаясь вблизи втулки. Если расход значительно 
меньше, чем соответствующий точке пересечения предельных характе­
ристик А  и В, то у внутренних струек вообще уже не достигается уста­
новившийся напор. В связи с этим здесь образуется обратный ток 
воды -1, которая затем снова увлекается к периферии частично за счет
360  М. Осевые пропеллерные насосы
1 Это дает следующий приближенный анализ, основанный на том пред­
положении, что момент количества движения гс3их =  гс2ш(1 + р )  сохраняет 
свою величину вдоль выходной кромки при всех нагрузках и что коэфициент 
уменьшения мощности р также постоянен (см. также З р а п п Ь а к е ,  Кге1зе1- 
гайег а1з Ришреп ипб ТигЫпеп, стр. 245 и след. ВегНп; ЛиНиз Зрпгщег, 1931; 
в имеющемся русском ее перевод:- см. стр. 249 и след.). Индекс дг будет ука­
зывать нам на то, что режим работы не соответствует безударному входу. 
Так как
с-2тх =  (« — Ра =  [ ™  | Щ 32
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центробежной силы, частично за счет подсасывающего действия концов 
лопаток. Образующиеся таким образом сильные паразитные токи имеют 
следствием то, что действительная характеристика осевого насоса от­
личается от изображенной на фиг. 212 и представляет собой, как то 
видно из фиг. 213, кривые, падающие при уве­
личении расхода. Тем же можно объяснить хара­
ктерную особенность осевых насосов, зачастую 
являющуюся заметной помехой. Заключается 
она в том, что при нулевом расходе мощность 
насоса достигает наибольшей величины. По­
требление большой мощности при закрытой 
задвижке затрудняет запуск насоса. Надо также 
указать на обусловленное всем этим быстрое 
падение к. п. д., характерное для осевых на­
сосов. Эти недостатки можно смягчить, при­
меняя поворотные лопатки, как это делается 
в турбинах Каплана. Однако при этом изго­
товление насосов значительно удорожается.
Другая возможность заключается в применении 
описанного в § 92 полуосевого колеса.
Несмотря на эти недостатки и еще при­
соединяющуюся к этому малую всасывающую 
способность (см. § 79, п. Ъ,а), к примене­
нию осевых насосов приходится прибегать 
всегда в тех случаях, когда требуется особо 
большая быстроходность. То, что к. п. д. вблизи 
нормальной (расчетной) нагрузки достаточно 
хорош и даже превосходит к. п. д. для других 
видов насосов, показывают приведенные на 
фиг. 213 кривые к. п. д., полученные в лабора-
и так как момент количества движения гс2ш =  Кг постоянен вдоль выходной 
кромки, но изменяется в зависимости от расхода ф,., т0 каждому значению Кх 
и соответственно ()х соответствует определенное распределение ст. Из этого 
уравнения можно определить величину того радиуса г, при котором сипх ста­
новится равным нулю, т. е. наступает обратное течение. Связь между Кх 
и ()Т дается уравнением
у
Ях =  у  2г -  с2шх с/г — 2г. ^  (г?ш—К:г) й2 йг,
Гп
— .
Фиг. 212. Формы напор­
ных характеристик осе­
вых насосов, получен­
ные расчетом. Кривая 
.4--для струйки на пе­
риферии колеса; кривая 
В — для струек при диа­
метре втулки, равном 
половине диаметра ко­
леса.
или. так как
ГС«,
г<*> — ' г?ю — К ’
а
п - 9 - ,  Г О - г \г/г-Гп2 кл- к  х_г*и-к ЛV, - ..С2Я^  ^ _ к  г а г -  2 с2т [ • 2 -----------2<о 1п 7 & - К ]
откуда
_  П_ (Д'а; К) Я . г„2м /С
« (га  — >?) Г , ,2<о — К  ’
К,г =  к  - Я — Ох « (г„а — г;2-)
Я 1п Гд2Ш— К  1 
Г»2» -  К
тории автора на маленьком насосе диаметром всего только в 200 мм  
и по типу, сходному с вышеописанным. Для модели больших раз­
меров диаметром около 1 м  можно ожидать величину к. п. д. до 90% . 
Если, вдобавок, принять во внимание простоту подвода и отвода воды, 
то можно сделать вывод, что в области низконапорных машин осевые 
насосы должны занять такое же место, какое в области низконапорных 
•турбин уже завоевали пропеллерные турбины.
362 - м. Осевые пропеллерные насосы
Фиг. 213. Характеристики пропеллерного насоса диа­
метром 200 мм и типа, изображенного на фиг. 210 и 
211, вода притекает под напором 0,5 м.
Ввиду больших относительных скоростей в колесе чрезвычайно 
важно, чтобы лопатки были точно выполнены, а поверхности их воз­
можно более тщательно сглажены.
Фиг. 214 иллюстрирует поведение (работу) одного и того же про­
пеллерного колеса при различных углах установки лопаток и при нор­
мальной нагрузке. Как видно из диаграммы, при увеличении угла 
наклона расход увеличивается значительно, напор же только немного, 
то время как к. п. д. остается в большом диапазоне почти посто­
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янным. Отсюда следует, таким образом, что быстроходность осевого 
насоса может быть изменена поворотом лопаток.
На фиг. 214а показано влияние расстояния между лопатками и 
рабочим колесом направляющего аппарата. Можно видеть, что при
х { 1уменьшении расстояния х 1 до значения лг4 =  5 мм, т. е. -- =  ,
Фиг. 214. Влияние изменения 
угла установки лопаток по 
фиг. 213 при « =  2000.
Фиг. 214а. Влияние расстояния между 
лопатками рабочего колеса и напра­
вляющего аппарата при п =  2 400 
(к фиг. 213).
к.~°п. д. увеличивается, а затем, начиная с этого места, устанавливается 
область неустойчивой работы, связанная с уменьшением к. п. д. (§ 68). 
Таким образом область неустойчивой работы наступает как раз при 
таком размере зазора, который является обычным. Расход и напор
Фиг. 214Ь. Кривые кавитации пропеллерного насоса 
(к фиг. 213).
изменяются в обратном направлении, и именно так, что быстроходность 
увеличивается при увеличении расстояния. Потребление мощности и 
напор при нулевом расходе остаются теми же.
Всасывающая способность того же насоса была испытана при 
переменных высоте всасывания и напоре притекания, при постоянном
3 6 4 М. Осевые пропеллерные насосы
числе оборотов и постоянном положении задвижки напорного трубо­
провода. Фиг. 214Ь показывает результаты, полученные при 2 000 об/мин. 
Ординаты отложены в процентах нормальных величин. Можно видеть, 
что при напорах притекания, больших 1,5 м, еще не наблюдается 
каких-либо изменений в работе насоса. При дальнейшем уменьшении 
напора притекания (т. е. при напорах, меньших 1,5 м ) к. п. д. падает 
примерно на 1%, затем снова несколько поднимается и только при 
высоте всасывания, равной 2 м, снова круто падает, причем наблю­
дается значительный ш ум1. Интересно, что величина подачи не изме­
няется до высоты всасывания, равной 2,5 м, далее поднимается и 
затем падает, в то время как потребление мощности в области кави­
тации, до тех пор пока не пришлось прекратить опыт из-за опа­
сений о повреждении насоса гидравлическими ударами, непрерывно 
повышается. Увеличение напора в области кавитации (также и в об­
ласти постоянных расходов) можно объяснить увеличением сопротивле­
ния напорного трубопровода, вызванным вибрацией. Эти опыты до­
полняют выводы, сделанные в § 77 в связи с диаграммой фиг. 167. 
Коэфициент а в формуле подобия Тома можно определить, если при­
нять для данного насоса в качестве предельного значения практически 
допустимой высоты всасывания 2 м; при этом получим
° =  7 7 = 77 04 —  И,.—  Н8) = ~ з  (10,4 —  0,2 — 2) =  1,87,
в то время как значение коэфициента для второго выражения урав­
нения (19) § 94 получается равным 0,069. На фиг. 213 в области 
линий, нанесенных пунктиром, насос работал весьма неспокойно, так 
что точные отсчеты, особенно на крутильном динамометре, были весьма 
затруднительны.
Наблюдения, подобные вышеописанным, были произведены также 
над осевыми насосами большей и меньшей быстроходности.
97. РАСЧЕТ ПРОФИЛЯ ЛОПАТКИ КАК КОНФОРМНОГО 
ОТОБРАЖЕНИЯ КРУГА 2
Обтекание плоским потенциальным потоком кругового цилиндра вполне 
изучено. Пусть круговой цилиндр радиуса р обтекается параллельно-струйным 
потоком со скоростью направленной перпендикулярно к оси цилиндра
(фиг. 215), причем требуется, чтобы в точке В  (конце) диаметра, образующего 
с направлением скорости 117^  угол т, имело бы место стекание потока с ци­
линдра (т. е. чтобы эта точка В  являлась точкой разветвления потока). Тогда 
выражение для циркуляции напишется в следующем виде 3:
Г =  4т:р1Г00 31П т. (34)
1 Другое осевое колесо меньшей быстроходности давало в начале появления 
кавитации к. п. д., несколько превышавший нормальное значение к. п. д. 
(см. конец § 77).
2 Литература: 1 о и к о и \у з к у :  2. Р1и§1ес1ш. МобэгЗиЙзсР., 1910, стр. 281; 
Аегобупапйчие, стр. 145. Рапз 1916; В 1 и теп 1 Ь а1 : 2. Р1и§1ес1т. Мо1ог1иЙзс1щ 
1913, стр. 125; Т ге Ш г: 2. Р1и§1ес1ш. Мо1ог1иК5с1т., 1913, стр. 130; V. М1зез :  
2. ИиЩесЬп. Мо1ог1иКзсЬ., 1917, стр. 157; 2. ап§е\у. Ма1Ь. МесЬ., 1922, стр. 71.
3 Комплексный потенциал (§ 54) этого потока выражается следующей 
формулой:
Г (2) =117оа^ е - 1-~ 2 + еи ~ \ - 1  1П2, (34а.)
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На основе этого хорошо известного потока может быть определена картина 
обтекания заданного профиля, если только этот профиль отобразить на круг 
таким образом, чтобы совпадали друг с другом внешняя область круга с внеш­
ней областью данного профиля, а также и их бесконечности. Конформное 
отображение выполняется помощью функции, связывающей две комплексных 
переменных г  и 2  обеих плоскостей отображения, причем картина в относи­
тельно больших масштабах будет искажена, в то время как ее весьма малые 
элементы отображают углы правильно, т. е. поток после этого отображения 
останется потенциальным (см. § 5с).
Из условия неискаженного < гображения углов на основании рассуждений, 
подобных приведенным в конце § 21, следует, что как интегралы вдоль зам­
кнутых линий около цилиндра (разности потенциалов), так и циркуляция 
остаются без изменения. Вследствие искажения длин изменяются, однако,
Фиг. 215. Плоское крыло АВ как 
отображение единичного круга К'.
скорости как по величине, так и по направлению, а именно старые длины и 
скорости определяются по новым путем умножения 1 на величину производной 
(1% „отображающей" функции, которая (производная) выражает собой, вообще
говоря, изменение абсолютных значений элементарных отрезков, а также 
и их поворот (т. е. поворот с изменением длин). Ввиду того что согласно урав-
где 2  =  Х-\-1У =  Яе1® — комплексная переменная. X  и У являются прямоу­
гольными координатами точки, обозначенной величиной 2; 7? и в являются 
полярными координатами той же точки. Первый член этого уравнения соот­
ветствует простому обтеканию цилиндра потоком, которое проще всего полу­
чается из параллельно-струйного потока (первый член в круглых скобках) по­
средством наложения его отображения на единичный круг (с радиусом /). Вто­
рой член соответствует циркуляционному потоку, добавление которого необхо­
димо (§ 23) для получения требуемой точки набегания потока на цилиндр. 
Производная Р'(2) после разделения ее на действительную и мнимую части 
дает компоненты скорости V  и V по направлениям X  и У, причем Р'(2) =
— II— IV. Если положить II — 0  при 0 =  0  и 7? =  р, то получим уравне­
ние (34).
Отображение потока с потенциалом X(г) проводится:
a) относительно п л о с к о с т и ,  представляемой на фиг. 215 осью х, таким 
образом, что г = х  +  1у =  заменяется сопряженной величиной Т = х  —
— 1у =  ге~ф, а от полученной таким образом функции Х(г) снова берется
сопряженная величина, так что в целом мы получаем функцию Х(г);
b) относительно круга радиуса /, описанного около начала координат,
/ /2 \ /2
помощью функции где —подставлено -вместо г, и полученную таким
образом функцию снова преобразовывают в сопряженную форму.
1 и , Р' (2) аIX1 Что следует из Р (г) — ------- ----.
нению (34) в выражение для Г- входит только скорость в бесконечности, то 
упомянутый коэфициент увеличения (значение производной) имеет значение 
лишь при 2 — со.
Особуй роль играют профили Жуковского1, ибо они получаются из круга 
помощью простейшей, отображающей формулы и поэтому легко поддаются 
теоретическому исследованию. В этом случае формула, отображающая на новую 
плоскость г, имеет вид
где г = х -\- 1у, а /'— радиус единичного круга. Если представить себе плос­
кости г  и 2  совмещенными между собой так,. что их координатные оси соот­
ветственно совпадают, то согласно уравнению (35) точка г, отображающая 
точку 2  (фиг. 215), будет находиться на середине прямой, соединяющей 2
с точкой которая получается в результате зеркального отображения точки 2
по отношению к единичному кругу и- последующего повторного зеркального 
отображения относительно действительной оси.
Коэфициент увеличения тля нашего отображающего уравнения (35) имеет
<1г ' 1 1 1вид —^ 2  =  — (1 — так что для Д =  со он равен —, откуда ®со >
где даот есть .скорость притекания невозмущенного потока в плоскости профиля. 
Ввиду того что направление этой скорости не изменяется, т. е. т остается 
тем же, то согласно уравнению (34) выражение для циркуляции может быть 
написано в виде
Г =  2 г.р д а зш  <; & (36)
Так как величина ■ подъемной силы согласно закону Кутта-Жуковского 
[уравнение (72), § 23] равна
А =  — Г Ъ да == — 2 пр Ь да2 т з т  % ,
8  ° °  8 “
то сравнение с уравнением (8) при подстановке в него Р — Ы  приводит 
к следующей формуле для коэфициента подъемной силы:
( 'а)л  =  4 * у , (37)
который ввиду пренебрежения вязкостью оказывается несколько большим, чем 
действительное его значение Как уравнение (36), так и уравнение (37), 
являются, очевидно, не зависимыми ог положения координатной системы по 
отношению к отображаемому кругу, так как величина циркуляции Г не зависит
(1%  _от системы координат и при 2 — со даже при конечных смещениях всегда
имеет значение, равное 1/2.
П р и м е р ы .
1. К р у г  К' р а д и у с а  <р =  / (т. е. единичный круг) с центром в начале 
координат О (фиг. 215) отображается отрезком прямой АВ, пройденным 
в обоих направлениях, т. е. как бы контуром щели (плоский крыловой про­
филь). Точка сбегания струй В при этом является конечной точкой отрезка 
(задней кромкой плоского крыла). Таким образом имеется плавное сбегание 
потока с задней кромки, как это и требуется согласно § 23. Со стороны же 
набегания имеется попрежнеыу одна напорная точка (точка набегания). [Что же 
касается ее, то и ней сохраняется, как и в исходном профиле (круг), нулевая 
скорость. — Ред.} Ввиду того что здесь Ь =  2 р, то согласно уравнению (37) имеем
( У а  =  2 * 31111;. (37а)
2. П р о ф и л ь  Кутта .  Круг К  с центром Ж  на оси ординат на расстоянии 
Т от О (фиг. 216) отображается дугой круга АМВ со стрелкой МО — / .  Для
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1 Точнее Чаплыгина-Жуковского. Прим. ред.
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того чтобы получить плавное сбегание струй с дуги, направление притекать® 
невозмущенного потока должно составлять с диаметром круга МВ угол х, 
так как при этом точка сбегания В круга дает отображение в самой себе, 
а именно в конце дуги круга. При направлении притока по МВ согласно 
уравнению (37) подъемная сила отсутствует, так как в этом случае угол 
х =  0. Если угол МВА обозначить через т0, то угол атаки, в смысле понятий 
§ 94, напишется в виде о==т— т0, и так как т0 
равно четверти центрального угла профиля, 
то согласно уравнению (37) имеем
(7)»  =  4 Я ~2~ 31П [ Ь  -)-
или же после простых преобразований
( У а  =  2 я Ы п Н  7'  соз 5 ).
(37Ь)
(38)
Но так как согласно условию мы рассматриваем 
только малые углы атаки о, то можно положить 
соз 6 =  1 и, следовательно, получаем
(7)& — 2 я  ^зт  5 -(- . (38а) Фиг. 216. Профиль в виде 
дуги круга АМВ как ото- 
бражение круга К  с цент- 
ром в точке М.
3. П р о ф и л ь  Ж у к о в с к о г о .  Оба про­
филя, упомянутые в пи. 1 и 2, практически мало 
пригодны ввиду того, что они обладают д в у м я  
острыми концами, так что у них „начальная" точка А, вообще говоря, вызывает 
бесконечно большие скорости (см. § 6), что для реальной жидкости обозначает 
вихреобразование. Правда, в случае профиля Кутта (фиг. 216) угол х можно 
подобрать таким, что напорная точка (со стороны притока) совпадет с точкой 
А, причем не будет обращаться в нуль. Однако при этом даже малейшие 
отклонения потока от избранного направления немедленно будут приводить 
к возникновению бесконечно больших скоростей. Практически пригодный 
профиль, обладающий лишь одним заостренным концом, мы получим, если 
отобразим согласно Жуковскому' круг (фиг. 217), касающийся круга К  
в точке В. При этом новый (отображенный) контур должен „охватывать’ с к е ­
л е т  АМВ так же, как окружность круга К  охватывает окружность круга К, 
и попутно он должен заостряться к точке В, так как именно в точке В на­
правления окружностей К  и К\ совпадают между собой и так как углы при 
конформном отображении остаются неизменными. Построение профиля Жуков­
ского бугдет проведено тогда, когда будет выполнено двойное отображение 
круга К\ согласно преобразующей функции уравнения (35). Описываем, как и 
прежде, из центра О единичный круг К' радиусом I. Отображая затем отно­
сительно него окружность круга К\ (инверсия), получаем опять круг, причем
Ркакой-либо точке, например, С, соответствует такая точка В, что ОТ) =  ■
Естественно, что отображения точек пересечения с единичным кругом совпа­
дают с самими точками. Если полученный таким образом круг (не показан 
на фиг. 217) еще раз отобразить относительно оси х, то, как легко видеть из 
простых геометрических соотношений, мы получим круг Ко с центром в точке 
Мо, лежащей на прямой МВ, проходящей через В  и В. Таким образом прово­
дят следующее п о с т р о е н и е  п р о ф и л я  Ж у к о в с к о г о 1:
Выбираем катеты ВО =  I, ОМ =  /  прямоугольного треугольника В ОМ', 
из точки М-1, как из центра, проводим окружность К\ радиусом М\ В, причем 
точка Мг лежит на прямой, проходящей через В и М так, что ММ1 ~  <7 (выбор / ,  Л 
и I производится на основании приведенных ниже соображений); откладываем
—  Вна продолжении ВО отрезок ОБ =  -— > из середины отрезка ВВ  восстана-
1 Данное впервые Треффтцем А. Р1и°1ес1ш. Мо1ог1и{1зсЬ., 1913. См. далее 
Ег§еЬп. аегобуп. Уегзисйзапз!. т  ОбШп§;еп, Ые1§. III, 1927, стр. 13 и след.
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вливаем к нему перпендикуляр до пересечения в точке Мг с ВМ. Из М2, как 
из центра, радиусом М2В проводим окружность К%- Далее, строим профиль 
по точкам помощью окружностей К\ и К2 нижеописанным образом.
От оси ОБ (соответственно и от ОО) в точке О откладываем вверх и вниз 
произвольные, но одинаковые углы е (соответственно в' и т. д ). Только что 
проведенные стороны углов пересекут одна окружность К\ в точке Аъ дру­
гая — окружность в точке Аъ соединив эти точки и найдя середину отрезка 
А± А2, получим искомую точку Р  (соответственно Р') профиля Жуковского.
Фиг. 217. Профиль Жуковского, полученный отображением круга ^  
с центром в М1. Дуга кр^га АМВ (полученная как отображение 
круга К  с центром М) есть скелет профиля Жуковского (или цен­
тральная дужка).
Соответственно этому (построению) величина / оказывается несколько 
меньше половины хорды профиля 7.. Величина й получается всегда немного 
меньше половины максимальной толщины профиля. Величину же стрелки /  
центральной дужки (скелета) принимают в соответствии заданной вогнутости 
профиля. Для выражения (Ся)а  может быть оставлена форма уравнения (37). Для
него р== так что для (Ся)а  можно написать следующее выражение:
В качестве примера приводим значения параметров для профиля 4321 
(обозначенного на фиг. 205 буквой I), относящегося также и к фиг. 217:
1 Другие профили Жуковского, которые были экспериментально исследо­
ваны в аэродинамической трубе, освещены в материалах, изданных Геттинген­
ской лабораторией (1Ле1. I, II, III).
У
(39)
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Угол атаки о, упоминавшийся в § 94, относится к касательной ВЫ нижней 
поверхности профиля, проходящей через точку В. Угол, образованный ею 
<с „нулевым" направлением (т. е. соответствующим подъемной силе, равной 
нулю. — Ред.) для профиля 432 равен г0 =  12о30,.
На основании измерений, проведенных в аэродинамической трубе для 
этого профиля, можно определить поправочный коэфициент (к значению тео­
ретического коэфициента подъемной силы. — Ред.):
9 = С,(*а)т
=  0,780,
который сохраняет и для других профилей Жуковского значения, близкие 
этому. Применение опытных формул (12) и (12а) к случаю плоской пла­
стинки дает при сравнении с уравнением (37а) и при подстановке 
о0 тс следующее значение для коэфициента:180
?=■
0,091
2 -з
180
: 0,825.
Помимо того, что все испытанные в трубе профили Жуковского могут быть 
совершенно точно вычерчены указанным выше методом, имеется возможность 
спроектировать любой новый профиль, значение коэфициента которого дается 
уравнением (37) или уравнением (39) с помощью поправочного коэфициента <р. 
Следовательно, имеется возможность спроектировать пропеллер исключительно 
с профилями Жуковского. При этом, поскольку значение коэфициента лобового 
сопротивления принято равным 0,015, расчет вплоть до отыскания С„ и
—- остается таковым же, что и приведенный в § 96. Потом, задавшись под­
ходящим значением угла т, находим по уравнению (37) соответствующее р. 
Величину относительной вогнутости равно как и величину В, характери­
зующую половину толщины профиля, принимают (с учетом соображений о проч­
ности) плавно уменьшающимися по направлению от втулки к концам лопаток. 
Как видно, здесь открывается возможность получить значительно большую сво­
боду в проектировании необходимых форм пропеллера, чем то было в-предыду­
щем параграфе.
Острая задняя кромка профиля Жуковского с углом раствора, равным нулю, 
оказывается при изготовлении крыла неудобной. Поэтому изложенный метод 
построения профиля был развит и улучшен настолько, что возможно спроекти­
ровать профиль с любым (по величине) углом раствора задней кромки *, мы 
сочли необходимым на эти методы построения указать ради большей полноты 
изложения.
N. УРАВНОВЕШИВАНИЕ СИЛЫ ОСЕВОГО ДАВЛЕНИЯ
98. РАСЧЕТ СИЛЫ ОСЕВОГО ДАВЛЕНИЯ
Во всяком турбонасосе на рабочее колесо действует в осевом на­
правлении сила, вызванная тем, что, во-первых, давление на обе поверх­
ности рабочих колес различно, и, во-вторых, тем, что различны также 
я скорости входа и выхода из рабочего колеса. К обусловленной этим 
силе в насосах с вертикальным валом добавляется еще и сила тяжести.
1 Ми Пег,  2. ап§ецг. МаИт. МесЬ., 1924, тетр. 3, стр. 213 и след.; затем 
особенно Н. НоП,  Рогзсйд. 1п§.-\Уез., т. 3 (1932), тетр. 3, стр. 117 и след, 
(появилась в конце печатания немецкого издания настоящей работы), в ней 
указан также метод определения распределения давлений по профилю.
24 Зак. 4077. — Центробежные и пропеллерные насосы.
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У р а д и а л ь н ы х  н а с о с о в  давление на стенку 2 со стороны вса­
сывания ниже, чем на противоположную стенку 1 (фиг. 218). Чтобы 
определить вызванную этим силу осевого давления, будем рассматривать 
(как и в § 72) воду, заключенную з пространстве зазоров, как взаимо­
связанное в своих частицах тело, вращающееся со скоростью, равной 
половине угловой скорости самого колеса. Крбме того, вводим еще одно 
допустимое (см. § 72) упрощение, заключающееся в том, что дроссе­
лирующее влияние зазора у выхода из колеса принимаем незначи­
тельным и что поэтому с обеих сторон 
этого зазора действует давление, равное 
давлению /7 за колесом.
Вследствие вращения объемов воды 
давление на обе стороны рабочего ко­
леса распределяется в радиальном на­
правлении, как то указывалось в § 21 
по параболе АВСИ. Предельное значе­
ние давления у окружности выхода из 
колеса будет равно давлению в зазоре 
Н  . Таким образом вдоль по конак- 
сиальной окружности радиуса г при 
* 010 „ окружной скорости и — т  имеется со-
осевого давления в радиальных гласно уравнению (66) § 21 давление 
насосах. в метрах водяного столба
Так как мы принимаем, что явления с обеих сторон рабочего колеса 
одинаковы *, то силой осевого давления является сила давления на 
кольцевую поверхность с диаметрами: зазора у входа в колесо / ) 4 =  
=  2г4 и втулки йп =  2гп. На фиг. 218 соответствующая область диа­
граммы давлений заштрихована. Таким образом получаем
А 1 —  ^ 2 г ъ с 1 г - к ч = ^ 2 г ъ .-  с1г ■ Т- (2)
После интегрирования получим 
Л1 =  Т* —  гп2) Т7„ — г *
г,а +  гв* <ои
8 ? (3)
В этом уравнении для случая радиального входа воды в рабочее 
колесо (который принят и для последующего изложения), и поскольку
1 Это не вполне соответствует случаю с односторонним зазором, так как 
в зазоре 2 соответственно направление тока (фиг. 162) противоположно на­
правлению его в зазоре 1, что вызывает в пространстве 1 вследствие вообще 
весьма малого падения давления во внешнем зазоре повышение давления, 
а в пространстве 2 — понижение его.
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трение в каналах рабочего колеса не учитываем, величина Нр согласно 
уравнениям (12) и (12а) §41 равна
_ 1 _ ( и 22  ™ ./2  _ |_  /^„2^ ~  и  ( 1  н -т +  с0в ) « Я Л 1
2иа2 (4)
В радиальных насосах имеется еще одна сила осевого давления, Л2> 
вызываемая тем, что вода отклоняется при входе из осевого направле­
ния (при скорости с8) в радиальное. Сила давления, которая вызывается 
этим отклонением и величина которой согласно закону в общем очень 
мала по сравнению с А х, согласно закону количества 
движения равна
1
А2 =  —  Сз'2 е
(5)
Знаки обеих сил осевого давления противоположны, 
так что их результирующая равна
А =  А 1— А2. . (6)
Фиг. 218а. Осе­
вое усилие, вы­
зываемое смеще-
Если вал кончается в области давления или разре­
жения, то следует еще учесть и силу избыточного да­
вления (или разрежения) на торцовую поверхность нием колеса по 
вала отношению к на-
' ,.ч правляющемуВыведенное уравнение (4) справедливо только для аппарату
нормального режима работы насоса. Если расход от­
клоняется (от нормального), то с уменьшением расхода это вызывает, 
как правило, увеличение осевого давления, и наоборот.
Дополнительное увеличение силы осевого давления наблюдается в тех 
случаях, когда конструктивное выполнение пространств 1 и 2 различно. 
При различии в размерах этих пространств имеющиеся в них вторичные 
токи (фиг. 38), а следовательно, и само вращение частиц жидкости, 
получаются различными, так что, например, увеличение пространств 
боковых зазоров и в осевом и в радиальном направлении (см. § 18) 
всегда вызывает замедление окружной скорости воды и тем самым — 
повышение ее давления. Таково же влияние ребер, прилитых к стенкам 
кожуха.
Дальнейшее изменение силы осевого давления может быть вызвано 
сильным боковым смещением рабочего колеса относительно направляю­
щего аппарата (фиг. 218а), так как в этом случае вода, выходящая из 
рабочего колеса, будет повышать давление (из-за удара) в одном из 
зазоров и уменьшать (из-за всасывающего воздействия) его в другом. 
Это явление может быть сколько-нибудь существенным лишь при 
больших радиальных скоростях с2т или при значительных сдвигах.
Все эти с трудом учитываемые расчетом вторичные влияния сильно 
отражаются на точности получаемых результатов. Ввиду этого для обычных 
колес с сильно загнутыми назад лопатками с большим коэфициентом 
реакции применяется также и нижеследующее грубо приближенное 
равенство
А 1 =  Т" {г?  —  >'п)Н, (7)
в котором давление в зазоре принято равным полному напору, благо­
даря чему уравнение (7) дает величину осевого усилия со значительным
24*
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запасом. [Можно учитывать эти влияния путем соответствую­
щего добавления к значениям А, полученным при помощи уравнения (6,) 
величин порядка 10—20% . — Ред.\
Так, например, для трехступенчатого насоса, рассчитанного в § 451, 
величина осевого давления может быть подсчитана по имеющимся зна­
чениям: г2 =  154, г{=  77, гп —  30 мм, и2 =  23,3, с0 =  2,59, с3 =  2,5,
но, : и>3 =  9,81 м/сек, Нп =  33,0 м, Н  — 28 м, т
те 1 450
152 рад.
30 сек
•у<2 =  30 кг\сек.
Тогда согласно уравнению ( 4 )# р =  23,05 и согласно уравнению (3)
.„г, ( „ л , , ,  0,077»+0,03П 152*-=» 1 000те(0,077'2—0,032) 
Затем по уравнению (5) 
А0 =
23,
Г
=  269 кг.
30
9,81 -2,5 :7 ,65?й 8 кг,
откуда получим силу осевого давления на одно колесо А =  269 — 8 =  
=  261 кг и для всего насоса (ротора) получим ЗА =  783 кг.
Согласно уравнению (7) получаем А г =  440 кг, т. е. значительно 
больше, чем по уравнению (3).
Расчет осевых усилий для о с е в о г о  н а с о с а  приведен в § 94(1.
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СООТВЕТСТВУЮЩЕГО ВЫПОЛНЕНИЯ И РАСПОЛОЖЕНИЯ 
РАБОЧИХ КОЛЕС
Если бы силу осевого давления, испытываемую ротором насоса, 
воспринимал подпятник, то при больших развиваемых напорах, даже 
если бы подпятник выполнялся в виде многогребенчатого упорного 
подшипника с гладкими • упорными кольцами !, мы должны были бы 
иметь подпятник несоразмерно большой по сравнению с самим насосом, 
который был бы весьма чувствительной конструкцией и значительно 
понижал бы надежность работы насоса. По этой причине в настоящее 
время силу осевого давления стараются уравновесить помощью противо­
действующей силы давления воды на ротор, как это принято и в дру­
гих турбомашинах, например, в паровых турбинах. От применения того 
или иного уравновешивающего приспособления в значительной мере 
зависит и длительность и экономичность работы насоса. Способ уравно­
вешивания силы осевого давления является часто наиболее характерным 
для различных конструкций.
Наиболее простым мероприятием к уравновешиванию является устрой­
ство двухстороннего подвода воды (всасывания) к рабочему колесу 
(фиг. 219), при котором поверхности и давления с обеих сторон
1 Более удачны соотношения для подпятника Мичелля (однокольцевого 
подпятника) с колодками, описанного в § 104, который без затруднений может 
воспринимать значительные силы осевого давления.
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одинаковы, если только конструкция насоса выполнена симметрич­
ной К
В м н о г о с т у п е н ч а т ы х  н а с о с а х  применение колес с двухсто­
ронним всасыванием приводит к весьма сложной схеме водопроводящих 
каналов (фиг. 263). Кроме того, одновременная установка колес после­
довательно по ступеням давления и параллельно (двухсторонний подвод) 
в одном й том же насосе является мероприятием, противоречащим самому 
себе, так как первое понижает, а второе повышает число оборотов. 
Устройство двухстороннего всасывания приводит к увеличению числа 
ступеней по сравнению с аналогич­
ным насосом с односторонним вса­
сыванием, из-за чего указанной схе­
мой пользуются редко. При схеме 
сдвоенного насоса, изображенной на
Фиг. 219. Уравновешива­
ние силы осевого давле­
ния при двухстороннем 
всасывании.
Фиг. 219а. Уравновешивание силы 
осевого давления многоступенчатого 
насоса путем устройства двухсторон­
него всасывания.
фиг. 219а, водопроводящие каналы получаются достаточно простыми, 
однако при этом имеем случай параллельной работы двух рабочих колес 
с односторонним всасыванием, причем в связи с разделением сдвоен­
ного колеса первой ступени удваивается потеря на трение. Такая 
схема применяется для больших питающих насосов 2, но имеет, впро­
чем, значение и для турбовоздуходувок.
В то же время двухстороннее расположение всасывающих отверстий 
получило широкое распространение при применении рабочих колес, 
работающих последовательно и имеющих одностороннее всасывание. 
На фиг. 220 и 221 изображены различные схемы включений, выпол­
ненных фирмами бр. Зульцер и Вейзе и С-ья.
1 Вследствие неизбежной несимметричности двух половин колеса их хара­
ктеристики могут не совпадать точно, например, пересекаться. В последнем 
случае при малых С?х сила осевого давления направлена в сторону, обратную 
направлению силы давления при больших С}х.
2 См. текст касательно фиг. 265 § 109 и затем 2. УВ1, т. 73 (1929), № 4  ^
стр. 129; т. 74 (1930), № 25, стр. 881.
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Несмотря на то, что в связи с наличием в каждой ступени только 
одного уплотняющего кольца и отсутствием особых уравновешивающих 
приспособлений потери через зазор у этих насосов незначительны, все
же эти насосы вытесняются с рынка другими 
конструкциями. Причиной к этому слу­
жит высокая стоимость изготовления, выз-
Фиг. 220. Схема уравнове­
шивания силы осевого дав­
ления, применяемая фирмой 
Зульцер.
Фиг. 221. Схема уравновешивания фирмы 
Вейзе-Зоне путем симметричной установки 
первой и второй половин ротора.
ванная сложностью схемы водопроводящих каналов, большой осевой дли­
ной насоса, необходимостью применять четное число ступеней и, кроме 
того, тем обстоятельством, что левые и правые рабочие колеса являются
зеркальным отображением одно другого и, 
следовательно, должны изготовляться по раз­
личным моделям, что в свою очередь при­
водит к увеличению необходимого числа за­
пасных частей.
Уравновешивание силы осевого давления 
может быть осуществлено также и при одно­
стороннем всасывании, в том случае, если 
заднюю сторону рабочего 
колеса снабдить вторым 
уплотнением, а в самом ко­
лесе сделать в непосред­
ственной близости от втулки 
ряд отверстий (фиг. 222). 
Давление в пространстве 3 
будет выше давления в про­
странстве 4 на величину 
сопротивлений при проте­
кании через эти отверстия 
и на величину, соответствую­
щую повышению давления 
из-за отклонения направления течения в радиальное; величина этого да­
вления будет различной в зависимости от положения указанных отвер­
стий и может даже оказаться равной нулю. Разность давлений умень­
шается с увеличением отверстий и с закруглением их кромок на задней
Фиг. 222. Устройство вто­
рого уплотнения и разгру­
зочных отверстий в стенке 
колеса.
Фиг. 222а. Раз­
грузочное от­
верстие.
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поверхности колеса (фиг. 222а). Указанную разность давлений учитывают 
тем, что диаметры обоих уплотнений делаются несколько различными, 
а именно диаметр И "  делается несколько больше диаметра О /. Если 
отверстия в заднем диске просверлены под острым углом о (фиг. 222а) 
к оси насоса, то вследствие центробежных сил образуется известное 
подсасывание, которое может устранить избыточное давление в про­
странстве 3.
Отверстия в стенках рабочего колеса могут быть заменены также 
обводными каналами, выполненными в теле отливки кожуха насоса 
(фиг. 223). В многоступенчатых насосах такое устройство очень
осложняет конструкцию насоса даже в тех 
случаях, когда обводные каналы проходят вну­
три направляющих лопаток Е
Заслуживает упоминания еще конструкция, 
изображенная на фиг. 224, где за счет примене­
ния направляющей стенки А  и соответствующего
Фиг. 224. Выполнение вто­
рого лабиринтного уплот­
нения с внутренней сто­
роны колеса путем устрой­
ства у входа неподвижной 
направляющей гильзы А.
изгиба стенки рабочего колеса второй зазор находится с его внутрен­
ней стороны. До входа на рабочую лопатку вода в этой конструкции 
не соприкасается с вращающимися частями, и таким образом становится 
невозможным какое-либо предварительное закручивание потока. В этой 
конструкции между втулками 4  и В можно установить направляющие 
лопатки. Однако наряду с этими достоинствами изготовление насоса 
значительно удорожается, диаметр входа увеличивается, и кроме того, 
можно ожидать возмущения воды при входе в рабочее колесо двумя 
потоками, протекающими через зазоры у окружности входа. В тех 
случаях, когда применения направляющего аппарата при входе не тре­
буется, от указанной конструкции вообще не приходится ожидать 
никаких преимуществ.
Фиг. 223. Замена 
разгрузочцых от­
верстий обводным 
каналом.
1 \У е П, 2. §ез. ТигЫпетуез., .1920, стр. 289. главным образом фиг. 13 и 
след. стр. 302.
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Все вышеописанные конструкции не могут обеспечить полноте» 
уравновешивания сил осевого давления *, так как уплотнения даже 
в случае наиболее Тщательного их изготовления не могут быть совер­
шенно одинаковыми с самого начала, а последующее различие в их 
износе вызывает еще большее расхождение в их. работе. Так как вслед­
ствие этого нельзя даже предварительно уста­
новить ни величины, ни направления силы осе­
вого давления, то устройство упорного под­
шипника оказывается совершенно необходи­
мым. При этом для малых одноступенчатых 
насосов достаточны просто заплечики на валу 
или установочные кольца; говоря же вообще, 
нужны особые, тщательно продуманные и вы­
полненные конструкции упорных подшипников.
Однако можно сделать ненужным вообще 
какое-либо особое укрепление вала в осевом 
направлении путем устройства с обеих сторон 
рабочего колеса уплотнения с зазорами А  и В, 
сперва идущими в плоскостях Нормально к оси насоса, а затем по цилин­
дрической поверхности (фиг. 225). В этом случае при сдвиге рабочего 
колеса, например, влево, сужается радиальный зазор с левой стороны и 
расширяется с правой, что вызывает возникновение осевого усилия, дей­
ствующего слева направо, которое снова приводит ротор в первоначаль-
Фиг. 225. Полное уравно­
вешивание за счет двух­
сторонних радиальных 
зазоров.
Фиг. 226. Схема уравновеши­
вания Рато за счет уменьше­
ния с одной стороны колеса 
диаметра внешнего зазора.
Фиг. 227. Схема уравновеши­
вания системы Кугель-Гельпке 
за счёт осевого направления 
выхода.
ное положение. В отношении многоступенчатых насосов эта конструкция 
требует большой точности изготовления, так как очевидно, что при 
ней все рабочие колеса должны одновременно доходить до упора как пра­
выми, так и левыми бортами. Хорошая работа этой конструкции может быть 
обеспечена только тогда, когда внешние зазоры у обода рабочего колеса 
выполнены насколько возможно узкими, так как разность давления, 
необходимая для самоустановления колеса, может быть получена только 
при одновременном содействии дросселированием во внешнем зазоре.
1 Ро\уег, 1931, 12 дек., стр. 826.
Для полноты упомянем еще некоторые конструкции, которые пред­
ставляют в данное время только исторический интерес ’. На фиг. 226 
изображена конструкция, предложенная Рато, в которой задняя стенка: 
колеса имеет меньший диаметр, чем передняя. Понятно, что при этом 
давление в пространстве за задней стенкой колеса (противоположном 
выходу) понижается. Наконец, на фиг. 227 приведена конструкция,, 
предложенная Кугель-Гельпке (Ки§е1-Ое1рке), в которой сила, возни­
кающая- из-за отклонения потока при входе, уравновешивается реактив­
ной силой воды, вытекающей из колеса в осевом направлении (так как 
скорости в обоих местах одинаковы). Кроме того, внешние и внутрен­
ние диаметры боковых пространств выбраны такими, что статические 
давления также уравновешиваются. Так как направляющие лопатки- 
направлены радиально внутрь, то диаметр кожуха получается небольшим.
Недостатком этих конструкций является то, что трудно привести 
расчеты по уравновешиванию, ввиду чего не достигнуто достаточно 
удовлетворительного уравновешивания.
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100. УРАВНОВЕШИВАНИЕ СИЛЫ ОСЕВОГО ДАВЛЕНИЯ ПРИ 
ПОМОЩИ ОДНОГО ОБЩЕГО ДЛЯ ВСЕХ СТУПЕНЕЙ 
ПРИСПОСОБЛЕНИЯ
Все вышеописанные способы (за исключением фиг. 225) уравнове­
шивания силы осевого давления требуют установки отдельного упорного 
подшипника, на который действует плохо поддающаяся расчету сила- 
и от которого в значительной мере зависит на­
дежность работы насоса.
В настоящее время при изготовлении мно­
гоступенчатых насосов почти всегда применяют 
особые уравновешивающие приспособления, пред­
ставляющие собой вращающийся вместе с валом 
и работающий под полным давлением насоса раз­
грузочный диск. Однако при этом устройство, 
типичное в турбо- и турбокомпрессоростроении 
и состоящее из уравновешивающего поршня с ла­
биринтным уплотнением в совокупности с упор­
ным подшипником, не находит себе применения 
в насосостроении из-за значительного поверхно­
стного трения.
Наиболее простой являлась бы такая конструк­
ция, когда уравновешивающий поршень (диск) А  
был бы помещен непосредственно за последним 
рабочим колесом насоса со стороны нагнетания 
(фиг. 228) и образовывал бы по своим краям ра­
диальный зазор (с осевой игрой). При этом вода под 
давлением, имеющимся за последним рабочим коле­
сом, должна воздействовать на диск с нужной для уравновешивания 
силой, которая может быть получена при соответствующем размере 
диаметра диска и при том условии, что в пространстве с другой сто-
Фиг. 228. Применение- 
специального уравно­
вешивающего диска 
в конце насоса.
1 Мие Пе г ,  2. У01, 1905, стр. 1181 и след.
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■роны диска давление достаточно низкое, например, равное атмо­
сферному.
Если при этом выполнить диаметр диска несколько большим, чем 
это требуется для уравновешивания силы осевого давления (как то 
следовало бы делать из соображений о большей надежности работы), 
то возникнет избыточная сила, которая отодвинет диск от „уплотняю­
щей" поверхности. При этом расход воды через зазор будет резко 
^увеличиваться и, следовательно, давление на диск уменьшаться, до тех 
лор пока система снова не придет в равновесие; так как, однако, такое
падение давления на диск возможно лишь 
при том условии, что сравнительно ши­
рокий зазор за последним колесом или 
водоотводящий трубопровод будут ока­
зывать дросселирующее воздействие или 
даже при том условии, что напор, разви­
ваемый насосом, упадет вследствие уве­
личившегося отбора воды, то все эти 
случаи имели бы следствием весьма зна­
чительные потери воды, которые делали 
бы работу установки совершенно неэко­
номичной; кроме того, значительные сдви­
ги вала насоса в осевом направлении также 
понизили бы величину к. п.д. насоса. Со­
вершенно очевидно, что работа значи­
тельно улучшится, если поток воды будет 
дросселироваться д о или п о с л е  уравно­
вешивающего диска или и до и п о с л е  
него, и именно потери воды, так же как 
и величина смещения (игра) вала в осевом 
направлении, станут тем меньше, чем бо­
лее сильным будет это дополнительное 
дросселирование.
Так, например, в случае, изображенном на фиг. 228, такое дроссе­
лирующее устройство перед уравновешивающим диском, изображенное 
пунктиром, выполнено в виде длинного и узкого цилиндрического зазора В 
вдоль втулки диска (см. также и фиг. 232).
На фиг. 229 представлена конструкция завода Вейзе-Зоне (\Уе1зе 
ЗбЬпе), имеющая основной и добавочные зазоры — „постоянные", 
т. е. цилиндрические дросселирующие участки (§■, / ) ,  и зазоры „изме­
няющиеся" (в смысле площади сечения. — Ред.), т. е. радиальные {к, $). 
-Увеличение числа дросселирующих участков на два „постоянных" зазора 
уменьшает потери через зазоры-и д о п у с к а е т  п р и м е н е н и е  з а з о ­
р о в  б о л ь ш е й  ши р и н ы .  Однако это увеличивает осевую игру 
<Е1пз1е11\уе§).
Последний г недостаток, впрочем, устраняется или, по крайней 
мере, уменьшается одновременной двухсторонней изменяемостью за­
зоров, так как изменение обоих действует в одном и том же напра­
влении.
В уравновешивающем приспособлении фирмы Эшер-Висс (ЕзсЬег- 
Уузз & Сле) (фиг. 230 и 231) специального уравновешивающего диска 
ет, что стало возможным благодаря тому, что оба зазора расположены
Фиг. 229. Уравновешивающее 
припособлеяие Вейзе.
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на задней стороне последнего колеса. Внешний зазор образован коль­
цом Р  с кольцевыми выточками, и таким образом сечение этого зазора 
неизменно, в то время как внутренний зазор О изменяется вместе 
с положением рабочего колеса таким образом, что в пространстве 
между обоими зазорами создается давление, необходимое для возвра­
щения ротора в равновесное положение. Если внешний зазор кольца Р  
достаточно мал (хотя всегда возможно его последующее увеличение в 
связи с износом), то по­
тери воды могут быть 
малы, а путь перемеще­
ния при установлении рав­
новесия — короток. При­
веденная конструкция вы­
годно отличается малой 
длиной в осевом направ­
лении. Если ожидается 
сильное изнашивание, то 
как на колесе, так и на 
кольце О ставят сменные 
бронзовые кольца (фиг.
231). Конструкция заво­
да Маффей-Шварцкопф 
(Майе1 - 5с1шаг12кор1\уег- 
ке, ОтЬН ныне ЕЬгкагсИ 
& Зектег), изображенная 
на фиг. 268, заслуживает 
внимания постольку, по­
скольку в этой кон­
струкции дополнитель­
ный кольцевой зазор В  
имеет большой диаметр 
и вдобавок к нему 
имеется еще радиальный 
зазор С.
Если этот зазор С, 
как это обычно и быва­
ет, сравнительно широк, 
то на барабан, образованный зазором В , действует почти полное давле­
ние последнего колеса. Таким образом давление, действующее на коль­
цевую поверхность уравновешивающего диска, может- быть соответ­
ственно меньше, так что потеря воды через зазор также соответственно 
уменьшится или же можно будет основной зазор А  выполнить несколько 
более широким. Третий зазор С, который, впрочем, может и отсут­
ствовать, понятно, непостоянен, и в случае значительного износа 
в дополнительном зазоре В  или в случае появления случайных сил 
сдвига, направленных вправо, будет ограничивать перемещение вправо 
(при этом зазор С в известной мере заменяет основной зазор А). 
Бронзовая втулка, находящаяся за основным зазором, предохраняет 
кожух от разъедания водой, протекающей через зазор.
Конструкция Эсслингенского машиностроительного завода (ЕззНп§еп 
МазсЬшепйЬпк), изображенная на фиг. 271, имеет кроме основного
Фиг. 230 и 231. Уравновешивающее устройство 
Эшер-Висс.
зазора А  еще добавочное дросселирующее устройство в виде цилин­
дрических зазоров В и В и а также переменного зазора С, который 
увеличивает регулирующее действие основного зазора. Эти дополни­
тельные зазоры В, В 1 и С должны быть в данной конструкции очень 
протяженными, так как основной зазор А  не может быть выполнен, 
узким (см. конец § 101).
Описанные выше конструкции являются лишь только незначительной 
частью большого числа разных конструкций, которые не могут быть 
описаны здесь полностью, но которые основаны на одном и том же 
принципе, а именно на применении уравновешивающего диска в сово­
купности с одним или несколькими дополнительными дросселирующими, 
зазорами. При всех таких разгрузочных приспособлениях не требуется, 
упорного подшипника (пяты).
О с о б о е  п р е и м у щ е с т в о  у р а в н о в е ш и в а ю щ и х  п р и с п о ­
с о б л е н и й  т а к о г о  т и п а  с о с т о и т  в том,  ч т о  с а л ь н и к и  н а ­
с о с а  на  с т о р о н е  н а г н е т а н и я  р а б о т а ю т  у ж е  п р и  м е н ь ­
ше й  р а з н о с т и  д а в л е н и й .
При износе диска (или противолежащей ему стороны корпуса) 
ротор сместится в сторону всасывания на величину этого износа. Это 
смещение допустимо с точки зрения эксплоатационной надежности: 
лишь до тех пор, пока колеса не задевают за кожух или пока канал 
рабочего колеса (ни в какой своей части) не выходит за пределы 
направляющего аппарата. За смещением ротора удобно следить по 
отметке, сделанной на валу у подшипника. Если смещение превосходит 
1— 1,5 мм, следует восстановить правильное положение ротора (путем, 
например, подкладывания соответственных шайб).
В эксплоатации этот род разгрузочных приспособлений вполне отве­
чает поставленным требованиям. Осевые смещения, наступающие при 
регулировочном движении ротора, большей частью чрезвычайно малы.
Однако приспособления этого рода нельзя применять при подаче­
сильно загрязненных жидкостей (с илом, песком и т. п.), так как при 
этом быстро наступающий износ поверхностей зазора сильно ухудшает 
работу приспособления. Равным образом эти приспособления оказываются 
негодными в тех случаях, когда напор насоса может снижаться до нуля, 
(как это имеет место, например, в пожарных насосах), так как при 
этом осевое давление многоступенчатого насоса не исчезает, а иногда 
еще и меняет свое направление. В передвижных насосах условия уравно­
вешивания значительно затруднены подобно тому, к а к  в н а с о с а х  
с в е р т и к а л ь н ы м  в а л о м ,  так как при некоторых обстоятельствах- 
насосам приходится работать с заметно наклоненной осью. Во всех 
подобных случаях приходится применять ранее освещенные конструкции, 
имеющие особые упорные подшипники. .
Уравновешивающие устройства должны быть расположены так, 
чтобы они были доступны осмотру. Это достигается расположением 
их на конце вала, противоположном мотору. Из этого следует, что- 
соединение с мотором лучше всего производить со стороны всасывания. 
Это дает еще то преимущество, что разборку насоса можно произво­
дить, не разбирая всасывающего трубопровода, отличающегося особой 
чувствительностью к неплотностям.
В настоящее время применяются новые о д н о к о л ь ц е в ы е  у п о р ­
ные  п о д ш и п н и к и  с к о л о д к а м и  (подшипники Мичелля), которые
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выдерживают чрезвычайно высокие удельные давления и удовлетворяют 
всем требованиям эксплоатации. Так как эти упорные подшипники, 
действие которых основано на гидравлических законах, очень слабо 
изнашиваются, не сопровождаются потерей воды и требуют весьма 
малой затраты мощности на трение, то можно ожидать, что область их 
применения распространится также и на центробежные насосы и что 
они в значительной мере вытеснят, по крайней мере, в больших насо­
сах, обычные уравновешивающие приспособления.
101. РАСЧЕТ УРАВНОВЕШИВАЮЩИХ (РАЗГРУЗОЧНЫХ) 
ПРИСПОСОБЛЕНИЙ
Рассмотренные к предыдущем разделе уравновешивающие приспо­
собления действуют удовлетворительно только в том случае, если диа­
метр диска (поршня) сделан несколько большим, чем то необходимо 
для восприятия при полном напоре силы 
осевого давления I ступеней величиной 1А.
Вследствие преувеличения диаметра величи­
на выходного зазора увеличивается, но при 
этом давление воды на диск уменьшается 
в отношении, обратном соотношению по­
верхностей диска. Для того чтобы получить 
лишь общее представление о величине по­
терь воды <2и при различных диаметрах диска, 
рассмотрим уравновешивающее приспособ­
ление фиг. 232, причем примем, что сечение 
втулки диаметра йп настолько мало по срав­
нению с поверхностью диска диаметра О', 
что им можно при расчете пренебречь.
В этом случае, приняв избыточное давление 
к равномерно распределенным по поверхно­
сти диска, найдем
уу-2
1 А  =  1 к - ъ — . (8)
Потери через зазор, при ширине его Ь', 
а следовательно, при сечении Р' =  ъО'Ъ' и
ПРИ_ К01ФИ!1“е.НТ1 ^ а“ ° ^ „ ^ ,„^оответствУю- Фиг. 232.:Уравновеш ивание 
................ . " помощью 1 диска и кольце­
вого зазора перед ним.
% \
\
)
щем истечению через зазор, равны
<2. =  ' / г г У Щ  =  г'ЫУУ У ц н .
Исключая к из этих уравнений, получим
о * \2
Ьг
;А _____1 _
8«'~и/2
ИЛИ
(9)
( 10)
В это уравнение О' не входит, откуда заключаем, что в е л и ч и н а  
д и а м е т р а  и д а в л е н и я  к не в л и я ю т  на п о т е р и  воды.  
Э т и . п о т е р и  пр и  з а д а н н о м  1А п р о п о р ц и о н а л ь н ы  ш и ­
р и н е  з а з о р а  Ъ' и к о э ф и ц и е н т у  р а с х о д а  р'. Поэтому, если
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пренебречь работой трения воды о диск, то в отношении потерь вели­
чина диаметра диска В '  становится совершенно безразличной. В гораздо 
большей мере для уменьшения потерь воды следует стремиться делать 
зазор как можно более узким, что делается автоматически, при нали­
чии сильного дросселирования в постоянном зазоре В. Однако в дейст­
вительности наименьшая возможная ширина зазора Ь' должна быть тем 
больше, чем больше диаметр диска, так как с увеличением диаметра 
диска увеличивается .пасность задевания диском кожуха при том же 
прогибе вала и тех же неточностях в обработке и сборке насоса. Ко­
нечная величина диаметра втулки Лп также вызывает то, что с увели­
чением диаметра диска О ' происходит, правда, незначительное, увели­
чение потерь. Поэтому целесообразно диаметр диска не делать слишком 
большим, однако все же более существенным является сделанный нами 
вывод о том, что в основном на потери влияют только размеры до­
полнительного зазора В, особенно его ширина Ь'.
Для того чтобы утечка воды была по возможности мала, величину 
зазора Ъ' следует выбрать столь малой, сколь то допускается сообра­
жениями о надежной работе насоса. Поэтому при расчете уравновеши­
вающих приспособлений надо задаться величинами В ', Ь' и Ь' и опре­
делить расчетом соответственные размеры дросселирующего участка В, 
причем воспринимаемое осевое усилие Р — 1А известно по уравнениям 
§ 98. Силу Р не следует принимать в расчетах слишком большой, так как 
уменьшение осевого усилия при работе насоса вызовет увеличение Ь \ 
т. е. приведет к уширению зазора и тем самым к излишне большим 
потерям воды.
Ниже приводим ход расчета для конструкции, изображенной на 
фиг. 232.
Если давление непосредственно за последним колесом диаметра 2г2 
превышает давление за диском на Н', то согласно уравнению (1) дав-
„ (I..ление у входа в зазор В  при гп — ~  равно
Отсюда соответственно уравнению (6). § 72 давление у выхода из 
постоянного зазора В равно
где \1-п обозначает козфициент расхода, а Рп =  г.с1пЬп — сечение зазора.
При подсчете Их по уравнению (11) можно при большом числе 
ступеней в насосе принять Н' равным напору Н  насоса, уменьшенному 
на величину манометрической высоты всасывания Н8, так как вода из 
зазора большей частью непосредственно вытекает наружу. Если же 
число ступеней равно двум или трем, то лучше пользоваться точным 
значением:
( 11)
к ( 12)
Н' —  (г — 1) АЯ -\~Нр — На. 
где И и определяется по уравнению (4).
(12а)
Значения коэфициента расхода р/ и для зазоров без лабиринтных: 
пазов могут быть подсчитаны по уравнению (7) § 72, для зазоров с  
лабиринтными пазами — по уравнению (10) § 72. В частном случае 
(фиг. 232) для гладких зазоров получаем, приняв среднее значение- 
X =  0,04,
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Так как можно принять, что влияние вращения еоды  с обеих сто­
рон диска взаимно уничтожается, то на всю поверхность диска дейст­
вует избыточное давление -ук  и таким образом 1 к задается уравнением:
(14>
Таким образом величина разности давления к с обеих сторон- диска, 
зависит только от величины осевого усилия, а не от величины зазоров. 
Из уравнения (12) следует, что
Используя уравнение (13а), получаем для гладкого зазора
а Ь =* П П
] /  »•0 2  ф - 4 4 -  1 ,5
(16>
и таким образом после, определив уп Ъп по уравнению (15) и задав­
шись Ьп, находим ширину зазора Ьп.
1 Уравнения (14) и (8) основаны на предположении, что в зазоре на всю- 
его поверхность протяжением V  действует давление, равное давлению у выхода. 
Из-за вращения воды и увеличения сечения зазора давление должно увеличи­
ваться к периферии, из-за трения оно должно уменьшаться. Увеличение дав­
ления, вызванное увеличением сечения, будет (при скорости входа, равной с) 
равно
I с2
“ ~
которое выражается по сравнению с выходом из зазора (т. е. пространством 
за диском) разрежением при входе в зазор. Это разрежение возникает внезапно 
в начале зазора, на протяжении ТУ постепенно падает до нуля (явление С1е- 
гаепНЬепагб, см. также германский патент 483260). Это разрежение уменьша­
ется за счет трения
ТУ с2
~  Л ~2Ь' =  °'02
и  с°- 
Ъ' 2ё ‘
Чем меньше Ь' и чем шероховатее поверхность в зазоре, тем сильнее влияние- 
члена, учитывающего трение. При имеющихся в данном случае малых размерах, 
зазора (см. ниже примерный расчет), вероятно, что в общем влияние трения, 
преобладает.
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Н а п р и м е р ,  для насоса, рассчитанного в § 45,1 согласно концу 
§ 98, Р —  ЗА —  783 кг, и далее Н' ^  76 м, отсюда по уравнению (11) 
к = 6 9 ,2  л  и по уравнению (14) Н =  27,45 м. Выбрав Ь' =  0,10 мм, 
I /  =  20 мм, получаем по уравнению (13) р/ =  0,427.
Задавшись СУ =  200 мм =  0,20 м, получаем из уравнения (15) 
ипЬп =  0,115 мм, откуда путем подбора при Ьп —  80 мм  найдем Ьп =  
=  0,30 мм. Утечка воды при этом составит С}и =  \>'-0'Ъ' у2<?Н =  
=  0,620 • \0 ~ ьм?)сек —  0,620 л/сек, что составляет потерю 2,06% воды, 
считаемую допустимой.
Расчет показывает, что для конструкции, изображенной на фиг. 232, 
необходима (с тем, чтобы потери воды не были слиш­
ком велики) очень малая ширина зазора Ь' диска. На­
против, ширина Ьп дополнительного зазора должна быть, 
очевидно, сравнительно большой. Поэтому не имеет 
смысла увеличивать сопротивление дополнительного зазора 
путем увеличения его протяжения, применения лабиринт­
ных пазов и т. п. Дросселирующее же действие внешнего 
зазора, напротив, рекомендуется по возможности усили­
вать приключением к нему цилиндрического зазора, как то, 
например, имеет место в конструкциях, изображенных на 
фиг. 229 и 267. Если к радиальному зазору в этом слу­
чае примыкает цилиндрический с длиной Ь" и шириной Ь" 
(фиг. 233), то, совершенно не меняя вышеуказанного хода 
расчета, следует лишь воспользоваться вместо уравнения (13) нижесле­
дующим уравнением:
ц' = ------- 1 — . (П )
'Фиг. 233. Ци­
линдрический 
зазор в допол­
нение к ра­
диальному.
5 +  0,02 0,02 (У _Ъ” \  Ь"
Аналитическое исследование других конструкций остается в основ- 
шом таким же и также приводит к подобным результатам.
101а. УРАВНОВЕШИВАНИЕ СИЛЫ ОСЕВОГО ДАВЛЕНИЯ 
У НАСОСОВ С ВЕРТИКАЛЬНЫМ ВАЛОМ
В этом случае сила осевого давления увеличивается на величину веса 
ротора. Поскольку вращающиеся части находятся в воде, необходимо 
учесть соответственное уменьшение их веса. Далее следует отметить, что 
при остановке насоса уравновешивающая сила, созданная вышеописанным 
разгрузочным приспособлением, перестает действовать еще до полной 
остановки насоса, и тем самым вес ротора приводит к его опусканию. 
Если для насоса с вертикальным валом принято простое устройство, 
т. е. вода протекает через насос снизу вверх, то подобные уравнове­
шивающие приспособления неприменимы, так как при опускании диск 
коснулся бы кожуха. Добавление еще упорного подшипника, который 
воспринимал бы только усилия, направленные вниз, оказывается в связи 
с неизбежным изнашиванием подшипника чрезвычайно затруднительным 
из-за малости зазора уравновешивающего диска и из-за трудности в 
установке. Правда, исключение составляют конструкции, приведенные 
ша фиг. 229 и 230, у которых зазор уравновешивающего приспособле­
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ния имеет цилиндрическую форму, так как в них нет опасности заеда­
ния также и дополнительного зазора. Так как, однако, и при этом 
упорный подшипник необходим, то в насосах с вертикальным валом при­
меняется преимущественно частичное уравновешивание/описанное в § 99.
При этом можно также уравновесить и веса, например, выполнив 
зазоры уплотнений с обеих сторон колеса различных размеров или 
применив неодинаковое число рабочих колес с противоположно нап­
равленным всасыванием и т. д.
Применение специального уравновешивающего приспособления воз­
можно для всех насосов, если вода протекает через насос в направле­
нии, обратном вышеупомянутому, т. е. если всасывающий патрубок—• 
наверху, а напорный — внизу. Диск в этом случае находится внизу и 
увеличивает зазор при опускании, так что ничто не препятствует в этом 
случае установке отдельного упорного подшипника. Такое расположе­
ние насоса имеет еще то преимущество, что сила давления на диск 
вследствие собственного веса ротора уменьшается и таким образом все раз­
меры уравновешивающего устройства, так же как и потеря воды через за­
зор, уменьшаются. В с л е д с т в и е  у м е н ь ш е н и я  с и л ы осевого д а в ­
л е н и я  с о б с т в е н н ы м  в е с о м  р о т о р а  т а к о е  „ п е р е в е р н у ­
т о е  “ р а с п о л о ж е н и е -  н а с о с а  р е к о м е н д у е т с я  т а к ж е  и 
п р и  п р и м е н е н и и  м е т о д о в  у р а в н о в е ш и в а н и я ,  о п и с а н ­
н ы х  в § 99, х о т я  п р и  них  и нет  н а д о б н о с т и  (в с м ы с л е  
у н и ч т о ж е н и я  в о з м о ж н о с т и  з а е д а н и я )  в т а к о м  р а с п о -  
л о ж е н и и н а с о с а .
Чтобы улучшить возможность осмотра и ремонта уравновешиваю­
щих приспособлений, можно их отделить от насоса и расположить в 
любом месте вала, причем вода под давлением подводится от насоса 
специальным трубопроводом. В этом случае, если подаваемая насосом 
вода грязна и может привести к быстрому износу поверхностей (сте­
нок) зазоров, можно отбирать воду под давлением от какой-либо дру­
гой установки.
О. КОНСТРУКЦИИ ОТДЕЛЬНЫХ ДЕТАЛЕЙ
102. РАБОЧЕЕ КОЛЕСО И ВАЛ
Как правило, лопатки отливаются заодно с обеими стенками колеса 
Только при малых производительностях, т. е. при узких каналах, за­
трудняющих выполнение отливки и последующую их обработку (сгла­
живание), одна из стенок прикрепляется к открытому, и следовательно, 
хорошо доступному для обработки, венцу с лопатками, причем заклепки 
пропускаются сквозь лопатки. Такая конструкция из-за малой площади 
сечений заклепок считается мало надежной в эксплоатационном отно­
шении.
Каналы между лопатками колеса иногда осуществляются о т к р ы -  
т ы м и, т. е. в колесе отсутствует передняя стенка. В этом случае 
между лопатками и соответственно обработанной стенкой кожуха дол­
жен быть малый зазор (фиг. 251). Эта конструкция, применяемая, глав­
ным образом, в быстроходных насосах, имеет следующие преимущества:
1) отсутствие трения с открытой стороны колеса;
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2) уменьшение трения в каналах, поскольку среднее значение ква­
драта относительной скорости больше, чем среднее значение абсолют­
ной скорости; к этому надо добавить, что неподвижная стенка бывает 
гладко обработанной и что остальные стенки канала также легко до­
ступны для обработки;
3) отрыв потока от стенок лопаток (фиг. 76) затрудняется, так. 
как пограничный слой с открытой стороны как бы срезается лопат­
ками.
Все указанные преимущества для быстроходных колес весьма суще­
ственны.
Вместо потерь через зазор здесь появляется под действием давле­
ния лопатки (разности давлений с обеих сторон лопатки — Ред.) соответ-
леса создает повышенное осевое давление1. Если, однако, соответ­
ственно укоротить и другую стенку (фиг. 233а), то величину осевого 
давления можно сделать достаточно малой.
При широких колесах устранение одной или рбеих стенок у колеса 
выгодно, при узких колесах оно целесообразно только в случае пере­
мещения загрязненных жидкостей (бумажной массы и т. п.), так как 
это облегчает прочистку колеса.
В качестве материала для изготовления колес употребляется вязкая 
бронза, так как она по сравнению с чугуном имеет значительное пре­
имущество в виде лучшей сопротивляемости коррозии и более легкой 
обрабатываемости. Только в так называемых насосах низкого давления 
применяют чугун. Выбор материала при наличии кавитации указан 
в конце § 76.
В случае если вал защищен от ржавления, внутри кожуха, и осо­
бенно при проходе через сальники и промежуточные уплотнения при 
помощи бронзовых втулок, то он может быть изготовлен из простой 
углеродистой стали. В других случаях дорогостоящих машин приме­
няются специальные стали.
Нарезка на валу должна иметь направление, обеспечивающее невоз­
можность отвертывания гаек в связи с трением о какие-либо поверх­
ности или воду.
1 Т Ь е п п 1 з з е п, Эе Ппйиепсе йи потЪге й’аиЪез е1с., Сслщгёз т1егп. Йе 
Мёсатцие Оёпёга1е, Ш§е 1930, т. 2, стр. 203 и след. Рапз: Бипой 1931.
ствующая потеря воды, 
которая, однако, значи­
тельна лишь при узком 
колесе и которая требует 
того, чтобы зазор между 
кожухом и лопатками был 
возможно малым. Кроме 
того, имеется опасность 
образования кавитации в 
зазоре (см. конец § 78)..
Фиг. 233а. Радиальное колесо без боковых сте­
нок (насосная станция для осушения Зюдерзее).
В радиальных колесах 
при одностороннем вса­
сывании отсутствие толь­
ко одной стенки у ко-
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Рабочие колеса подвергаются воздействию центробежных сил. 
Исходя из величины напряжения, которое возникает в кольце, вращаю­
щемся с окружной скоростью и,
( 1)
получим для бронзы при допускаемом напряжении на разрыв 
аи —  600 кг1см2, у =  0,0088 кг/см3* 
максимальную допустимую окружную скорость
981
0,0088
600 =  8 200 см/сек = 82 м]сек. (2)
По уравнению (44) § 44 при такой скорости можно развить на 
одном колесе напор, равный 340 м.
В действительности, напряжения в стенке колеса меньше, чем 
в свободном кольце, вращающемся с одинаковой окружной скоростью, 
ибо данный случай нагрузки почти соответствует сплошному диску, 
сопротивляемость которого увеличивается (по сравнению с кольцом) 
благодаря радиальным напряжениям, противодействующим центробеж­
ным силам. Правда, эти радиальные напряжения требуют опять особого 
расчета, так как при постоянной толщине стенки они сильно возра­
стают по мере приближения к оси.
Поэтому вполне целесообразно у колес, работающих при высоких 
окружных скоростях, делать боковые стенки тонкими у периферии, 
постепенно утолщая их по направлению втулки, подобно тому как 
в диске равного сопротивления.
Однако в центробежных насосах почти не встречается окружных 
скоростей такого порядка, при котором необходимо было бы учиты­
вать все вышеописанные явления.
В случае надобности в таком расчете можно использовать методы 
расчета, применяемые в расчетах турбовоздуходувокК
Колеса обычно закрепляются на валу при помощи шпонок с канав­
ками и устанавливаются на валу при помощи общей гайки. При закре­
плении колес необходимо обеспечить точно перпендикулярное положе­
ние плоскости колеса по отношению к оси вала. Перекосы вредно 
влияют на спокойный ход машины. Кроме того, такие колеса, 
оказывая вытесняющее действие на воду, находящуюся по обеим сто­
ронам колеса, значительно увеличивают потребление мощности.
Так как диаметр втулок должен быть по возможности малым (с тем, 
чтобы диаметр входного отверстия был наименьшим возможным), то 
шпонки и канавки для них должны быть плоскими (в соответствии 
с ОШ 270). Из этих же соображений зачастую ставят две диаметрально
* Строго говоря, надо было бы учесть уменьшение нагрузки, вызываемое 
вращением окружающей жидкости, путем соответственного уменьшения вели­
чины у, а именно, если средняя угловая скорость жидкости в а раз меньше
угловой скорости колеса, то надо уменьшать на величину где —
удельный вес подаваемой жидкости (см. § 103 с.).
1 См. Е с к- К е а г 1 о п, ТигЪо&еЫазе ипб Кошргеззогеп, ВегИп, ЛиНиз 5рпп- 
§ег, 1929 (имеется русский перевод).
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противоположные друг другу шпонки; заметим, что таким расположе­
нием шпонок предотвращается изгибание вала при фрезеровке канавок. 
Также следует отметить конструкцию, изображенную в верхней части 
фиг. 94 и 109, в которой шпонка отлита заодно с колесом во избе­
жание ослабления втулки колеса и промежуточных втулок шпоночной 
канавкой, что дает |возможность соответственно уменьшить диаметр 
втулок.
Ротор насоса при высоких числах оборотов1 подлежит обязатель­
ной балансировке, т. е. центр тяжести вращающихся масс должен быть 
приведен путем добавления или удаления в соответствующих местах 
материала к совпадению с осью вращения. Так, например, односто­
ронне расположенная масса весом 0,05 кг при радиусе, равном 100 мм, 
и при 3 000 об/мин вызвала бы центробежную силу, изгибающую вал, 
равную
Вредное влияние таких сил заключается, главным образом, в том, 
что они вызывают беспокойный ход машины.
Тщательная балансировка необходима еще и потому, что иначе 
невозможно из-за дрожания вала выполнить зазоры у рабочих колес, 
промежуточных уплотнений и уравновешивающих приспособлений на­
столько малыми, как то необходимо для достижения малых потерь 
через зазоры (см. § 72).
Расчет вала должен в первую очередь удовлетворять требованию 
достаточной прочности и гарантировать отсутствие недопустимых 
деформаций. Оба расчета ничем не отличаются от подобных же иссле­
дований для других валов. Внешней силой, действующей на него наряду 
с вращающим моментом и собственным весом (уменьшенным на величину- 
поддерживающей — архимедовой — силы), является еще и осевая сила, 
которая, однако, в большинстве случаев может не приниматься в расчет.
При выборе допускаемых напряжений необходимо иметь в виду 
обстоятельство, упомянутое в конце § 76, а именно так называемое 
явление коррозийной усталости, заключающееся в том, что вследствие 
омывания вала водой. происходит уменьшение сопротивления при дли­
тельной нагрузке. По опытам Хоттенротта 2 (НойепгоН) предел пропор­
циональности при длительной нагрузке ( 2 - 1 06 перемен нагрузки)3 
уменьшается при омывании водопроводной водой при отсутствии воздуха
1 51 о б о 1 а, Б1е Оатр1- ипй ОазЩгЫпеп, изд. 5 или 6, Ь е й г, 2. Мазсй.- 
Ваи, 1922, тетр. 10, 1930, тетр. 21; Ног1, 2. Мазей.-Ваи, суть дела: 1922/23, 
тетр. 25/26; Ежемес. Круппа, РеЬг. 1925; V. В г а и с й Н з с й ,  2. апдемг. МаШ. 
Месй., т. 3 (1923), тетр. 2.
2 См вышедшую из печати диссертацию последнего (№бй1ег-1пзШ:и1, Тесйп. 
Носйзсй. Вгаш 15сй\ге1§).
3 В случаях, когда поверхность стержня опрессовывалась (§ес!гйсМ: \уиг<1е), 
достигались значительные улучшения, которые в случае омывания водой 
были больше, чем при омывании воздухом.
0,05
9,81
103. РАСЧЕТ ВАЛА С УЧЕТОМ КРИТИЧЕСКОГО ЧИСЛА
ОБОРОТОВ
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(по сравнению с таковым же при омывании вала воздухом, принятым 
за 100%):
углеродистой углеродистой
стали улучшен- 'стали отожжен­
ной ной
на ЕЗо/0 56% 47% 59%
для мягкой 
стали
хромомедистой
стали
Величина допустимого прогиба вала, вызванного собственным!весом, 
должна находиться в соответствии с выбранной величиной зазоров 
и должна быть значительно меньше последних (см. конец § 72), если 
только отверстия для вала не располо­
жены эксцентрично.
Определение прогиба может быть 
объединено, как то подробно показано 
в дальнейшем, с третьим исследовани­
ем, необходимым ввиду высоких чисел 
оборотов центробежного насоса, а 
именно с о п р е д е л е н и е м  к р и т и ­
ч е с к о г о  ч и с л а  о б о р о т о в .
Даже после тщательной баланси­
ровки ротора всегда остается неболь­
шая неуравновешенность и вместе с 
нею центробежная сила, которая вызо­
вет определенный прогиб вала. Вслед­
ствие прогиба расстояние центра тяже­
сти от оси вращения увеличится еше 
больше, так что в конце концов все воз­
растающая центробежная сила может 
изогнуть вал настолько, что он слома- фиг 234. Прогиб вала под влиянием 
ется. Нижеприведенные и касающиеся центробежной силы. Равновесие до 
этого вопроса исследования использу- критического числа оборотов, 
ют весьма подробные работы Стодола !,
который в свою очередь использовал исследования Ренкина, Рейнольдса, 
Дункерлея, Феппля и др.
а) Критическая скорость в случае одного колеса на невесомом 
валу. Колесо веса О и массой т —  —— закреплено на невесомом вертикаль­
ном валу таким образом, что его центр тяжести отстоит от оси на 
величину е (фиг. 234). Возникающая центробежная сила изогнет вал 
в направлении е, причем принимаем, что колесо остается при прогибе 
вала параллельным самому себе.
Если через у  обозначить прогиб вала в месте посадки колеса 
(точка 1Р), то расстояние центра тяжести от оси вращения будет 
у~ \-е  и центробежная сила
т (у -\-е ) < (3)
Так как, с другой стороны, деформация пропорциональна силе, то
Р =  а у , (За)
1 См. 51обо1а ,  01е Оатр1- ипб Оаз1игЫпеп, изд. 5 или 6.
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где а есть постоянное для данного случая нагрузки число, которое 
может представлять собой силу, прогибающую вал на единицу длины. 
Равенство обеих сил дает
откуда
т (у-{-е) со2 =  а у ,
т е ю2 
а—тш2
Фиг. 235. Прогиб в зависимости от 
числа оборотов п.
Фиг. 236. 
Положение 
центра тя­
жести за 
критиче­
ским числом 
оборотов.
Если увеличивать со до того, чтобы знаменатель обратился в нуль, 
т. е. чтобы ш приняла величину
» , =  / - .  (5)
то, очевидно, у  обратится в бесконечность, т. е. вал изогнется до излома. 
Угловую скорость сод называют „ к р и т и ч е с к о й "  скоростью. Ей соот­
ветствует критическое число оборотов
причем за единицу длины принят сантиметр (уравнение А- Феппля)1.
Величина а зависит только от размеров вала и расположения под­
шипников. Если через ^  обозначить момент инерции, одинаковый по 
всей длине вала, через а и Ь —  расстояния диска от подшипников, через
1 При больших эксцентриситетах е согласно утверждениям Е. 5сй\ уег1П 
(2. ап§е\у. Майк Месй. 1925, стр. 101 и след.) критическое число оборотов 
уменьшается при возрастании е.
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Е — модуль упругости материала, из которого изготовлен вал, то, 
принимая, что вал свободно лежит на двух опорах, получим
_  1 Р а2Ь2 1
^  — з щ  ’ !
'Следовательно, [ (7)
, _ 2>^ Е (а -(- Ь) |
!0С__ ‘ 1
Если в уравнение (4) подставим значение а — а>к2 • т из уравне­
ния (5), то
,.,2  „ 2
в. (8)У — СВЛ2 ---(О2 ■а*
Если число оборо­
тов станет больше п}.
(фиг. 235), то мы най­
дем,' что у  становится 
отрицательным, но по 
абсолютной величине 
убывает. Вал, следо­
вательно, снова вы­
прямляется. При п —
------ оэ будет у =  — е,
т. е. центр тяжести 5  
совпадает с осью вра- Фиг. 237. Влияние собственного веса,
щения. Точка закреп­
ления 117 и центр тяжести 5 поменялись местами (фиг. 236). Следова­
тельно, масса т при возрастании числа оборотов сверх критического 
•стремится к новому состоянию равновесия, причем остается прогиб, 
равный отрицательному эксцентриситету е.
Таким образом спокойного хода насоса можно достигнуть, если 
вращать вал с числом оборотов выше или ниже критического. 
В последнем случае нужно только следить за тем, чтобы при пуске 
в ход число оборотов быстро перешло критическое значение, не 
оставляя времени для возникновения больших прогибов. Ни в коем 
случае н е д о п у с т и м о ,  ч т о б ы  ва л  р а б о т а л  при  к р и т и ч е ­
с к о м  ч и с л е  о б о р о т о в .
Влияние собственного веса. Если вал расположен горизонтально, то 
появляется еще прогиб у0, обусловленный собственным весом О, направлен­
ный вертикально вниз и не зависящий от числа оборотов (фиг. 237). Центр 
тяжести 5 диска описывает теперь окружность, центр которой О смещен 
вниз на величину у0 по отношению к точке О' пересечения плоскости диска 
с прямой, соединяющей опоры. Радиус окружности неизменно равен г +  е. 
Следовательно, к настоящему случаю применимы результаты приведенного 
ранее исследования.
Таким образом в с я к ий  вал о б л а д а е т  о д н о й  и той же к р и т и ­
ч е с к о й  с к о р о с т ь ю н е з а в и с и мо  от того,  как он р а с п о л о же н ,  
г о р и з о н т а л ь н о ,  в е р т и к а л ь н о  или н а к л о н н о  Т
1 Попеременное повышение и понижение силы собственного веса на ве­
личину диаметра круговой траектории центра тяжести вызывает колебание 
скорости и, следовательно, искажение круговой траектории, что может при­
вести к особому критическому состоянию. Оно наступает, когда число обо­
ротов становится равным половине нормального критического числа. Это
392 О. Конструкции отдельных деталей
Зависимость Между прогибом от собственного веса и критическим
, О , то по уравне-числом оборотов. Так как по уравнению (5)а =  ю/.2/и = 
нию (За) величина прогиба от собственного веса равна
Уо=  Я- = Оё (9>
Таким образом, п р и н я в  о п р е д е л е н н у ю  к р и т и ч е с к у ю  у г л о ­
в у ю с к о р о с т ь ,  мы тем самым о д н о в р е м е н н о  о п р е д е л я е м  и 
. д е фо р ма ц ию,  в ыз в а н н у ю с о б с т в е н н ы м  в есо м , независимо от 
того, какими размерами, в частности, обладает вал. Этот вывод необходима 
иметь в виду при выборе критического числа оборотов, полагаемого в основу 
расчета вала.
Совершенно уравновешенный ротор. Если е =  0, т. е. если имеется 
совершенно уравновешенный ротор, то согласно уравнению (ЗЪ) имеем
т у  ш2 =  а  у . ( 10) .
Это уравнение, так как оно совпадает с уравнением (5), может, если у  
не равно нулю, удовлетворяться только для критической скорости, т. е. для 
(1) =  ш,..
Отсюда следует, что с о в е р ш е н н о  у р а в н о в е ш е н н ы й  р о т о р  
р а з в и в а е т  при к р и т и ч е с к о м  с о с т о я н и и  при л юб о м п р о г и б е  
вала как раз  такие  ц е н т  ро б е ж н ые  силы,  к а к и е  н е о б х о д и м ы  
для п о д д е р ж а н и я  р а в н о в е с н о г о  с о с т о я н и я .  Это положение, 
как и предыдущее, относится к любому роду нагрузки и является основой 
приведенного в дальнейшем метода расчета.-
Поперечные колебания покоящегося вала и критическое число обо­
ротов. Из критического числа оборотов пк =  — со;; находим число оборотов 
в секунду:
я - Л к -  
-  60 ~ т
( 11)
Это выражение совпадает с выражением для числа собственных колебаний 
такого же вала при поперечных его колебаниях х. Таким образом критиче­
ское число оборотов может быть найдено при помощи экспериментального 
определения числа собственных колебаний. Следовательно, критическое состоя­
ние есть не что иное,  как я в л е н и е  р е з о н а н с а  ме жд у  ч и с л о м  
с о б с т в е н н ы х  к о л е б а н и й  вала и е г о  к р у г о в ы х  к о л е б а н и й ,  
в ы з в а н н ы х  в р а щ е н и е м  вала.
явление становится опасным только при столь значительных эксцентрисите­
тах, которые на практике не допускаются (8То(То1а изд. 5 или 6, стр. 931). По 
Рбрр1 (Огнпбгйо'е бег ЪескшвсЪен 8с1т]П§-цп§81е.11ге, ВегИп 1923) подобные же 
явления наступают из-за колебания в числе оборотов, вызываемых неравно­
мерностью хода привода.
1 Ускорение колеблющегося диска равно < и таким образом сила
его инерционного сопротивления равна т  
сРу
й - у
ар Отсюда при е =  0
_  а у  интегралом этого уравнения является у  =  А  сов +
+  В  8щ ^  , где А  и В  суть постоянные интегрирования. Таким образом
амплитуда у  остается постоянной при Т
_1_ 
Г '
- 1 /1 сек.,, из чего следует выше­
приведенное выражение для п к8 •.
Ь) Случай нескольких отдельных колес на невесомом валу.
Рассмотрим следующий простой случай (фиг. 238): гладкий вал длиной 4 I 
нагружен двумя колесами одинаковой величины, насаженными на вал на 
расстояниях I от его подшипников.
В этом случае, очевидно, возможны обе изображенные на фигуре формы 
упругой линии /  и II. Обеим упругим линиям соответствуют различные зна­
чения числа се. Ввиду симметричности нагрузки уравнения, выведенные выше 
для одного диска, могут быть применены и для данного случая. Мы имеем
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4 Р Р 3 Ж /  в, — .
"(121'для случая I: у ~  з т  ’ “1 =  7 1 Г ’ шм = | /  т  ; "
для случая II: 1 Р  Р 6/Д / X
гп ’ (13)У ~ 6 ^ Е ’ а2— р  , <Ч/;2= |/
откуда
“ л-2 — | /  “  • *>и =  V  8 • шат • (14)
При двух колесах, следовательно, 
возможны две критические скорости, 
которые для рассмотренного частно­
го случая относятся как
1 :У Т =  1:2,83.
Результат остается тем же, если 
в расчете учесть и эксцентриситеты, 
которые могут быть и не в одной 
плоскости, если только эти эксцен­
триситеты достаточно малы по срав­
нению с прогибом.
Если оба диска имеют различную величину и произвольно расположены,, 
то это изменит только численные значения, в отношении же критических чи­
сел оборотов в этом случае также получается два критических состояния, 
одно первого, а другое второго порядка.
Подобным же образом при трех колесах будем иметь три значения, а при п 
колесах-— п  значений критического числа оборотов.
Если учитывается и масса вала, то вследствие вызванного этим равно­
мерного распределения массы для каждого ротора получается бесконечный 
ряд теоретически возможных критических чисел оборотов, из которых,, 
однако, только ограниченное количество может быть наблюдаемо в действи­
тельности.
Для этих общих случаев остаются в силе (можно доказать математически) 
положения, выведенные для невесомого элементарно нагруженного вала и ка­
сающиеся влияния собственного веса и зависимости между частотой собствен­
ных колебаний и критическим числом оборотов. Кроме того, и в этих слу­
чаях при неограниченном возрастании скорости центры тяжести масс асимпто­
тически приближаются к оси, и таким образом вал автоматически уравнове­
шивается.
с) Влияние окружающей среды на критическое число оборотов.
Так как у центробежных насосов ротор почти целиком вращается 
в воде, то все предшествующие выводы не совсем точно применимы 
к этому случаю, так как влияние воды, окружающей ротор, может, 
сказаться в двух направлениях.
Во-первых, вода, окружающая ротор, находится в некотором вращатель­
ном движении. Вследствие этого центробежная сила Р, действующая на 
вал, уменьшается на величину центробежной силы вытесненного объема 
воды. Если бы вода обладала той же угловой скоростью, что и колесо.,
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•г. е. находилась бы по отношению к колесу в покое, то уменьшение 
центробежной силы можно было бы учесть тем, что ввести в расчет 
массу ротора, уменьшенную на величину массы вытесненной воды.
Уравнение (5) показывает, что в этом случае критическая ско­
рость сю* повышается. Если этот упрощенный расчет и не полностью 
отражает действительное явление, ввиду того что движение воды отли­
чается от принятого нами, то все же заключение о том, что к р и т и ­
ч е с к а я  с к о р о с т ь  п о в ы ш а е т с я  в с л е д с т в и е  в р а щ е н и й  
с р е д ы ,  о к р у ж а ю щ е й  к о л е с о ,  справедливо.
К такому же выводу приходят тогда, когда исходным соображением 
является частота собственных колебаний ротора, так как колесо входит 
при каждом прогибе вала в зону более высокого давления, следова­
тельно, к инерционному сопротивлению его массы прибавляются еще 
внешние силы, стремящиеся уменьшить прогиб,
Если в соответствии с ранее делавшимися допущениями (§ 72 и 98) при­
нять, что вся вода, окружающая ротор, вращается с угловой скоростью, 
равной половине скорости ротора, то вычету подлежала бы только одна 
четверть • массы вытесненной воды, так как центробежная сила возрастает 
пропорционально квадрат/ угловой скорости. При среднем удельном весе 
материала ротора в 8 г/см% и удельном весе окружающей его (подаваемой)
.жидкости, равном 1 г/см2, массу его следовало бы уменьшить на ^  3%,
и таким образом согласно уравнению (5) критическое число оборотов воз­
росло бы на 1,5%.
Здесь точный расчет оказывается затруднительным, так как в дей­
ствительности вращательное движение среды у входа, у боковых сте­
нок, внутри колеса и на пери­
ферии различно. Точный ответ 
на поставленный вопрос могли 
бы дать только опыты, кото­
рых до настоящего времени 
еще не имеется.
Во-вторых, как уже было 
показано в § 18, между водой 
и ротором возникают силы 
трения х. Эти силы дают при 
строгой центричности рабочих 
колес только моменты враще­
ния, которые не влияют на 
прогиб. При отклонении вала 
возникают односторонне дей­
ствующие силы трения, которые 
изменяют величину и направ­
ление прогиба. Влияние этих 
сил на критическое состояние 
вала заключается в том, что 
прогиб остается конечным. Это 
же следует из свойств крити­
ческого состояния, как состо­
яния резонансных колебаний, так как часть колебательной энергии 
,все время поглощается трением.
Фиг. 239 и 239а. Меньшие критические ам­
плитуды в воде по сравнению с воздухом.
1 См. вышеупомянутую книгу 51обо1а.
По сообщению Стодола 1 фирмой Броун-Бовери и К0 сделано 
наблюдение, что валы, выступавшие из судовых корпусов наружу и 
свободно вращавшиеся в воде, работали совершенно спокойно даже 
в том случае, когда число оборотов достигало критического.
Фирма произвела ряд опытов, показанных на фиг. 239 и 239а, для 
выяснения этого явления.
Первая фигура изображает вал, вращающийся в воздухе, при кри­
тическом числе оборотов третьего порядка. После того как в ванну, 
в которой находился вал, было налито столько воды, что вал оказался 
неглубоко под ее поверхностью, ось вала стала при том же числе 
оборотов почти прямолинейной, как то и видно из фиг. 239а. При 
дальнейшем наполнении ванны водой выгибание вала еще уменьшилось 
и стало совсем незаметным. При длине 2 400 мм  и подшипниках в виде 
неподвижных втулок для вала диаметром в 7 мм  были найдены сле­
дующие критические скорости в воздухе: 300, 820 и 1 700, в воде: 
310, 850, 1 700. Как видно, даже при таком эксперименте критические 
ьисла оборотов в воде получились несколько более высокими, чем 
в воздухе, что согласно предыдущим высказываниям должно быть 
объяснено влиянием увлеченной валом и вращающейся вместе с ним 
воды.
Весьма сильное уменьшение прогиба вследствие влияния трения 
показывает, что для центробежных насосов явление критического числа 
оборотов не имеет такого значения, как, например, для паровых тур­
бин и турбокомпрессоров. И в самом деле, непосредственно наблюдать 
его приходится очень редко. Последнее обусловливается также и тем, 
что уплотнения между ступенями вследствие малости зазоров уже при 
малых амплитудах колебания вала начинают действовать как промежу­
точные опоры. Тем не менее, необходимо помнить, что критическая 
скорость существует и что предотвращение ее способствует меньшему 
износу промежуточных уплотнений и более спокойному ходу насоса. 
Ввиду этого рекомендуется вести расчет вала с учетом критической 
скорости.
В дальнейшем влияние воды, окружающей колесо, на величину 
критической скорости не учитывается.
д) Графический метод определения критического числа оборотов 
вала произвольного сечения с произвольно распределенной нагруз­
кой. Аналитическое исследование этого общего случая невозможно. 
Мы можем решить эту задачу графическим путем, пользуясь методом 
постепенного приближения и исходя для этого из только что выве­
денного положения, гласящего, что если эксцентриситеты всех масс нахо­
дятся на оси вала, то вал в состоянии критического числа оборотов 
находится в равновесии при любом прогибе. Таким образом мы о п р е ­
д е л я е м  к р и т и ч е с к о е  ч и с л о  о б о р о т о в  к а к  т а к о е  ч и с л о  
о б о р о т о в ,  к о т о р о е  п р и  п р и н я т о й  у п р у г о й  л и н и и  в ы з ы ­
в а е т  ц е н т р о б е ж н ы е  с и л ы  т а к о й  в е л и ч и н ы ,  ч т о  в а л  н а ­
х о д и т с я  в р а в н о в е с и и .  Очертания первоначально принятой для 
расчета упругой линии не вполне произвольны. Если, однако, условие 
равновесия выполнено для какой-нибудь определенной упругой линии, 
то оно выполняется и для тех случаев, когда прогибы у  увеличены
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1 См. вышеупомянутую книгу 81ю|1о1а.
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или уменьшены в одно и то же число раз, так как внутренние, равно 
как и центробежные, силы возрастают пропорционально прогибу.
Целесообразно исходить из упругой линии, получаемой для покоя­
щегося вала под действиема весовой нагрузки, так как ее очертание
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в большинстве случаев мало отличается от конечной искомой, а опре­
деление деформации, производимое по теореме Мора, под действием 
собственного веса все равно проводится при расчете вала.
Затем для каждой из отдельных масс т (на которые также должна 
быть- разделена и масса вала, так как у центробежных насосов вал
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составляет довольно значительную часть общего веса) определяют 
возникающую вследствие прогиба у  центробежную силу туо)02, при­
чем св0 принимают округло равным 10 или 100. Затем по способу Мора 
вычерчивают новую упругую линию, образующуюся под влиянием этих
центробежных сил. Полученные вновь прогибы у ', конечно, не могут 
совпадать с первоначально принятыми, потому что положенная в основу 
угловая скорость <в0 не была критической. Так как выступающие в роли 
нагрузки центробежные силы, с одной стороны, пропорциональны 
квадрату угловой скорости, а с другой стороны, прямо пропорциональны
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прогибам, то можно написать
<о/:ш02 =
и следовательно,
Расчет по изложенному способу приведен на фиг. 240 для трехсту­
пенчатого насоса, рассчитанного ранее в § 45. Фиг. 240, а изображает 
вал. На фиг. 240, Ь— е выполнено построение упругой линии вала под 
влиянием собственного веса. Вес ротора разбит согласно приведенной 
ниже таблице на составные веса, точки приложения которых помечены 
значками 7-ч-/2.
Эти веса нанесены в диаграмме (многоугольник сил) на фиг. 240, Ь 
при полюсном расстоянии Н —  20 кг. Построенный затем веревочный 
многоугольник (фиг. 240, с) представляет кривую моментов, вызванных 
собственным весом, и именно величину изгибающих моментов находят, 
умножая величины измеренных на чертеже ординат на полюсное рас­
стояние Н  (измеренное в масштабе сил) и на обратную величину ли­
нейного масштаба 1 : т чертежа, т. е. на Н  • т. Если непостоянство 
диаметра вала учитывается тем, что моменты приводятся к общему 
диаметру (в рассматриваемом случае к диаметру средней части), т. е.
умножаются на отношение (где / я и У суть моменты инерции се­
чения вала в средней его части и в рассматриваемом сечении), то по­
лученная таким образом приведенная площадь моментов даст нам в ка­
честве диаграммы распределенной нагрузки новую веревочную кривую, 
соответствующую упругой линии, если только полюсное расстояние 
было принято равным Рт ■ Е, где Е  обозначает модуль упругости мате­
риала вала.
В соответствии с этим на фиг. 240, й в вертикальном направлении 
наносят в качестве отдельных сил отрезки, пропорциональные заштри­
хованным трапецоидальным площадям Рг фиг. 240, с. Полюсное 
расстояние из чертежных соображений выбрано меньшим, а именно 
г е  54
равным где ^т==ъ -— =  30,68 и Е — 21,5 ■ 10Б кг1см2. На
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основании этого на фиг. 240, е вычерчивается новый веревочный мно­
гоугольник, который изображает упругую линию вала под действием 
собственного веса в масштабе, который определяется следующим обра­
зом: если в многоугольнике сил с1 масштаб 1 см — к кг\см2 * и по­
люсное расстояние равно а см, то полученные прогибы для определения
истинных значений необходимо умножить на величину Исчислен­
ный таким образом масштаб нанесен на чертеже. Наибольший прогиб 
получается равным 0,097 мм  —  величина, которую, принимая во внима­
ние зазоры в уплотнениях, следует признать значительной и даже тре­
бующей утолщения вала. Кроме того, важным является наклон вала у
* При этом надо иметь в виду, что для получения величины площади 
трапеции в кг/см- необходимо величины, определенные из чертежа, умножать 
на Н мг.
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уравновешивающего диска, который также должен быть признан боль­
шим, так как тангенс угла его: 3 =  0,000172. Влияние поддерживаю­
щей (архимедовой) силы воды может быть легко учтено, если эти
Т —  1значения умножить на коэфициент ——  где через у,ц обозначен
осредненный удельный вес для всего ротора. Значение ут следует при­
нимать приблизительно равным 8.
Исходя из полученной таким образом упругой линии е), опреде­
ляют критическое число оборотов. Принимая угловую скорость <и0 =  
=  100 рад./сек, подсчитываем центробежные силы отдельных масс 
в форме нижеследующей таблицы и для полученной таким образом 
нагрузки вала чертим новую упругую линию, применяя способ, изло­
женный выше.
Точка
Сосредоточенный 
единичный вес <3 
в кг
Прогиб у  вследствие 
собственного веса 
в см • 10—3
Центробежная сила 
О- „
в кг
1 2,5 -3 ,8 — 0,097
2 2,5 — 5,0 — 0,013
3 2,5 +  6,4 +  0.163
4 2,5 8,1 0.206
5 7 9,0 0.643
6 2,5 9,6 0,245
7 7 9,6 0.686
8 7 9,4 0.672
9 2,5 8,3 0,212
10 2,5 8,0 0,204
11 4,2 7,9 0.338
12 2,5 1,8 0,046
Точно таким же образом при помощи многоугольника сил /  полу­
чена диаграмма моментов §, а по ней при помощи многоугольника 
сил Н — упругая линия под действием центробежных сил.
По нанесенному масштабу новый прогиб равен, например, в точке 7 
У  =  0,88 • 10“  см. Так как по приведенной выше таблице у  —
= 0 ,0096  см, то по уравнению (15)
СОд. • 30
“. = 1001 / |
0096
00088
=  330 рад.Iсек,
откуда «А= —------=  3 150 об/мин. Таким образом критическое число
оборотов лежит выше рабочего п =  1 450, т. е. вал удовлетворяет 
предъявляемым к нему требованиям, и размеры вала с точки зрения 
критического числа оборотов могут быть признаны достаточными.
у
Отношение —. должно быть постоянным для всех точек вала, но
/
так как первая упругая линия е может быть лишь приближенно пра­
вильной, то получаются отклонения. Если последние слишком значи­
тельны, то следует, исходя из второй упругой линии, построить новую 
кривую прогибов. В рассматриваемом случае отклонения, как это по-
называет сравнение линии, нанесенной пунктиром на фиг. 240, I и соот­
ветствующей пересчитанным значениям у ,  со сплошной линией настолько 
незначительны, что повторение (продолжение построений. — Ред.) яв­
ляется излишним.
В вышеприведенном исследовании не учтено то, что влияние окру­
жающей воды вызывает повышение критического числа оборотов, 
которое, однако, как это видно из приближенных, приведенных в п. „с“, 
сведений, должно быть, вероятно, незначительным. Далее, необходимо 
считаться с тем, что насаженные на вал втулки увеличивают жесткость 
вала, и увеличение это тем больше, чем плотнее их посадка (на вал) 
и чем длиннее втулки. Очень тугая посадка может вызвать значитель­
ное увеличение критического числа оборотов1 (которое может быть опреде­
лено путем расчета, для которого необходимо учесть соответствую­
щим образом увеличение моментов инерции вала на усиленных его 
участках. — Ред.).
Влияние веса и центробежных сил консольно расположенных масс 
(т. е. за подшипниками, именно муфты с концом вала) по своим харак­
терам противоположны влиянию основных масс. При этом влияния их 
благодаря близости подшипника сказываются так мало, что ими, как 
правило, можно пренебречь.
При подаче г о р я ч е й  в о д ы следует учитывать уменьшение модуля 
упругости Е с повышением температуры, которое особенно велико для 
•углеродистых сталей2.
Также заслуживает упоминания приближенный у п р о щ е н н ы й  
м е т о д  К у л л я 3, требующий для определения критического числа 
оборотов лишь знания кривой прогибов под действием сил собствен­
ного веса. В этом случае определяют „приведенный прогиб" от всех 
нагрузок:
До
где С?!, 0 2, . . .  являются силами веса, действующими на вал, а у 2, . . . —
прогибами в точках приложения этих сил. После этого при помощи 
уравнения ^ 9) определяют критическое число оборотов первого порядка. 
В тех случаях, когда неуравновешенные (Ше§епбе) массы ничтожны, 
величина ошибки оказывается меньше 1°/0.
Д а л ь н е й ш е е  у п р о щ е н и е  в о п р е д е л е н и и  к р и т и ч е с к о г о  
ч и с л а  о б о р о т о в .  Построение упругой линии под действием соб­
ственного веса, предшествующее расчету, оправдывается также тем, что 
по величине прогиба можно делать довольно точные заключения об 
ожидаемой величине критического числа оборотов.
Для определенного распределения масс и определенной формы вала 
между прогибом у 0 от собственного веса и критической скоростью 
имеются совершенно определенные зависимости, так, например, д л я
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1 См. также Ес к, 2. УЕ)1, т. 72 (1928), стр. 51.
2 е \у е г к а, МазсЬ. Ваи, т. 8 (1929), тетр. 2, стр. 42.
3 К и 11, 2. УП1, т. 62 (1918), тетр. 18/19; О. Р о р р 1, 2. ап§е\у. Майи МесЬ., 
11927, стр. 72 и след.
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с л у ч а я  о д н о г о  д и с к а  на н е в е с о м о м  в а л у  имеем по уравне­
нию (9)
2 —
У о
Подобным же образом Стодола находит для гладкого свободно 
лежащего вала под действием собственной массы
О) * 1,275а-
.Уо :
(17)
где у 0 обозначает наибольший прогиб.
При помощи только что изложенного графического приема К. Бау­
ман установил для наблюдаемого в активных паровых турбинах р а с ­
п р е д е л е н и я  масс  и о ч е р т а н и й  вала  следующую закономерность:
«у,2; 1,07 ё
Уо
(18)
Определив по данным вышеприведенного примерного расчета вели­
чину коэфициента и найдя ее равной 1,08 (так как у 0 =  0,0097 мм,
„ , 3302-0,0097 , п о \
<ал, — 330, исследуемый козфициент равен ------- ------------ = 1 ,0 8  1, мо­
жем сказать, что м н о г о с т у п е н ч а т ы м  н а с о с а м  с не  о ч е н ь  
б о л ь ш и м  ч и с л о м  с т у п е н е й  соответствует уравнение
«V2 —
1,08 ё
Уо
(19)
Козфициент в предыдущих выражениях принимает тем большее зна­
чение, чем равномернее распределены массы, так как центробежные 
силы масс, расположенных вблизи опор, оказывают только небольшое 
влияние на прогиб.
Во в с я к о м  с л у ч а е  о т к л о н е н и я  в о б ы ч н о  в с т р е ч а е ­
мых  на  п р а к т и к е  ф о р м а х  р о т о р о в  т а к  ма л ы,  чт о  в о  м н о ­
г и х  с л у ч а я х  у р а в н е н и е  (19) д а е т  д о с т а т о ч н у ю  т о ч н о с т ь ,  
и т а к и м  о б р а з о м  т р е б у е т с я  о п р е д е л я т ь  т о л ь к о  л и н и ю  
п р о г и б а  п о д  в л и я н и е м  с о б с т в е н н о г о ,  в е с а .
Приведенные выше уравнения показывают также, что прогиб 
вала от собственного веса тем больше, чем меньше критическое число 
оборотов Шд_. Отсюда следует, что, принимая во внимание незначитель­
ность зазоров, не рекомендуется выбирать для центробежных насосов 
критические скорости слишком низкими. Если допустить в качестве 
наибольшего прогиба у 0 —  0,2 мм, то для наименьшей возможной кри­
тической скорости насоса совсем независимо от линейных размеров 
вала получаем по уравнению (19)
ндтш ■
08 • 981
0,02 ,230
соответственно чему
Л^пйп ==:
230 • 30
те 2 200 об/мин. ( 20)
2 6  Зак. 4077. — Центробежные и пропеддерпые насосы.
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Из этого рассуждения следует (в качестве необходимого требования}, 
ч т о  у ц е н т р о б е ж н ы х  н а с о с о в  к р и т и ч е с к о е  ч и с л о  о б о ­
р о т о в  д о л ж н о  б ы т ь  в ы ш е  р а б о ч е г о  ч и с л а  о б о р о т о в ,  
т. е. в а л  д о л ж н о  к о н с т р у и р о в а т ь  ж е с т к и м .
Так как сделать диаметр вала по величине большим, чем то допус­
кается входным отверстием колеса, невозможно, то и длину вала нельзя 
увеличивать произвольно. Поэтому при проектировании многоступенча­
тых насосов возникает необходимость по возможности уменьшить раз­
меры каждой ступени в осевом направлении. Также известно, что 
необходимость ограничения указанных деформаций ставит предел уве­
личению числа ступеней.
К р и т и ч е с к и е  ч и с л а  о б о р о т о в  в ы с ш е г о  п о р я д к а ,  сле­
довательно, не имеют для центробежных насосов какого-либо практи­
ческого значения. Кроме того, они не могут быть определены по толь- 
ко-что изложенному методу, так как последний в этом случае уже 
более не обладает свойством сходимости (конвергентности). Вместо того 
чтобы стремиться (при повторении построений) к определенной предельной 
форме, следующие друг за другой упругие линии все больше удаляются 
от истинной формы. Для определения критических чисел оборотов 
высшего порядка мы отсылаем читателя к ряду специальных работ1.
Вышеизложенные рассуждения неприменимы к одноступенчатым 
насосам с колесом, укрепленным на консоли вала.
е) Влияние прочих факторов. Осевая сила, вызываемая осевым 
давлением, действующая между рабочими колесами и уравновешиваю­
щим приспособлением, вернее, подпятником, и уменьшающаяся ступе­
нями от колеса к колесу, может быть легко учтена в вышеприведенном 
методе расчета путем введения соответствующих изгибающих моментов2. 
Она вызывает повышение критического числа оборотов, как, впрочем, 
и скручивание вала крутящим моментом3. Однако оба эти изменения 
можно не принимать в расчет, так как машины работают при числе 
оборотов низшем, чем критическое первого порядка, и, таким образом, 
надежность расчета увеличивается.
Изгиб вала влечет за собой наклон рабочих колес по отношению 
к оси вращения, так что центробежные силы отдельных элементов 
массы колеса образуют моменты сил4, уменьшающие прогиб вала и, таким 
образом, повышающие к р и т и ч е с к о е  ч и с л о  о б о р о т о в .
У центробежных насосов это влияние наклона на критическое число 
оборотов незначительно, так как диаметры рабочих колес обычно малы 
по сравнению с расстоянием между подшипниками и, следовательно, 
момент инерции их невелик. Если учесть это влияние наклона для 
примерного расчета, разобранного выше, то мы получили бы увели­
чение значения критического числа оборотов приблизительно на 1% .
Из-за наклонного положения диски рабочих колес вытесняют при
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1 5 1 о <1 о 1 а, Р1е Батрг- ипй ОазШгЫпеп изд. 5 или б, стр. 386; Коей,  Уегй. 2 
11ЙегпаГ. Коп§г. Тссйп. Месй., стр. 213 и след. 2йпсй и. Ье1р21§ 1927; 2 е г к о -  
» Н г ,  ГигЬ. и. Ритр., март 1930.
2 Ме1 а п ,  2. бз1. 1п§.- и. Агсй.-Уег., 1917, тетр. 14/15; К а газ ,  1п§.-Агсй. 
1929, № 1.
3 О г а ш ш е 1, 51ойо1а-Рез1зсйг., стр. 180, 2йпсй и. Ье1рг1§ 1929.
4 Здесь автор не указал, что речь может и т т и  лишь о влиянии прогиба 
вала, вызванного недостаточной отбалансированностыо ротора. Прим. ред.
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своем вращении воду', заполняющую пространства по обеим сторонам 
колес, и тем самым вызывают настолько значительное повышение сопро­
тивления колебательному движению, что даже при отсутствии трения 
немыслимо возникновение каких-либо серьезных помех в работе насоса 
из-за наступления критического числа оборотов.
Податливость слоя смазки в подшипниках может по Стодола при­
вести к критическим явлениям и тем самым — к неспокойной работе 
вала1. Это явление, однако, замечается так редко, что подробнее мы на 
нем останавливаться не будем.
Если вал насоса соединен с ротором двигателя подвижно (посред­
ством упругой муфты), то ротор не окажет заметного влияния на кри­
тическое число оборотов, если только совпадают оси обоих валов. 
Если соединение валов жесткое, то общий вал двигателя и насоса 
следует рассматривать как один вал на трех подшипниках и рассчиты­
вать соответственно этому2. В большинстве случаев размеры вала 
двигателя неизвестны конструктору насоса. Кроме того, необходимо
Фиг. 241. Необходимость возвышения крайних подшип­
ников при параллельных муфтах.
иметь в виду, -чтоб каждая модель насоса могла быть применена при 
различных условиях привода. Затем следует отметить, что этот метод 
расчета требует затраты значительного времени.
Так как жесткое соединение приводит к повышению критического 
числа оборотов по сравнению с таковым для каждого вала в отдель­
ности, то поэтому достаточно надежной можно признать ту конструк­
цию, у которой критические числа оборотов не соединенных друг 
с другом валов больше их рабочего числа оборотов.
При применении упругих муфт могут возникнуть помехи в работе 
из-за неточной выверки обеих половин муфты, которой в этом случае 
приходится работать вроде шарнира Гука. В этом случае возникает 
новая критическая скорость, равная одной трети нормальной критической 
скорости3.
Соединение двигателя с насосом следует выполнять таким образом, 
чтобы линии прогибов не соединенных друг с другом валов имели 
у муфты общую касательную, так как в этом случае обе половины 
муфты параллельны друг другу.
Этим требованием обусловливается то, что при соединении двига­
теля и насоса крайние подшипники должны располагаться выше сред-
1 Н и т т е 1 ,  РогзсЬ.-АгЬ. 1п§.-'\Уез„ тетр. 287; 2. УБ!, 1927, стр. 379; 5 I о- 
бо1а,  Уегй. 2 нйегла!. Коп§г. ТесЬп. МесЬ., стр. 201, 2йпсЪ и. Ье1р21§ 1927. 
Более простой вывод имеется в 8с11\уе1г. Ваиг1§. от 29/1 1927, стр. 55.
2 В о г о \у 1 с г, ВеИга§е гаг Вегес1пшп§ бег кгШзскеп ОезЭштсЦокеНеп гм-с1- 
шк! теЬгГасЬ §е1а§ег!ег У/е11еп. 01ззег{. МйпсЬеп 1916, или также 5 1 о  а о 1 а, 
изд. 5 или 0, стр. 389; далее 2 е г к о \ у Ц г ,  ТигЬ. и. Ришр., март 1930.
3 8 {об о 1а, изд. 5 или 6, стр. 933 или О. Р брр1 ,  2. У01, 1919, стр. 866.
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них1. На фиг. 241 упомянутое превышение изображено для наглядности 
преувеличенным.
Эго мероприятие разгружает жесткую муфту от действия изгибаю­
щих моментов. Оно также должно быть рекомендовано и при упругих 
муфтах, так как оно устраняет смещения обеих половин муфты отно­
сительно друг друга и, следовательно, уменьшает их износ.
Обычно у центробежных насосов применяются упругие муфты. Более 
простые по конструкции жесткие муфты допустимы только в тех слу­
чаях, когда вал двигателя не препятствует автоматической установке 
вала насоса в положение, необходимое для уравновешивания силы 
осевого давления.
104. ПОДШИПНИКИ
В насосах одинаково применяются как обыкновенные подшипники 
(подшипники скользящего трения), так и шариковые.
а) Обыкновенные подшипники2. П о д ш и п н и к и ,  с м а з ы в а е ­
мые  в о д о й ,  испытывают так называемое в насосостроении „полужидкое" 
трение, при котором смазывающая жидкость воспринимает не всю пе-
„  , 75Л7Гредаваемую на подшипник нагрузку. Коэфицнент трения р. =  - ■ ■ - из­
меняется здесь в пределах от 0,02 до 0,1, и именно р. в области 
этого „полужидкого" трения тем меньше, чем больше характеристи­
кой
ческое число ~  .
р
Здесь:
Ыг обозначает мощность, теряемую на трение в подшипниках, в лоша­
диных силах;
Р  обозначает нагрузку, действующую на подшипник, в кг;
<а обозначает угловую скорость;
V обозначает окружную скорость скользящей поверхности (т. е. на 
окружности цапф) в м/сек;
р  обозначает среднее давление на подшипник в кг/см2; 
г; обозначает вязкость смазывающей жидкости в кг ■ сек/см2 (§ 8).
Величина безразмерна и для смазки имеет значение, анологич-
ное числу Рейнольдса для потоков, так как для геометрически подоб­
ных подшипников и при жидком трении величина р. является функцией 
только этой величины. Так как вязкость масла при 70° С примерно 
в 70 раз больше, чем вязкость воды при 20° С, то для получения того же
71Ш
значения числа —■, т. е. одинакового трения и износа, что и при масле, т. е.
равным образом и наличия жидкого трения, давление в подшипнике р 
должно быть соответственно меньше. Если соображения о чистоте 
подаваемой воды это допускают, то может добавляться жировая смазка.
1 Ю е з е г ,  МазсЬ.-Ваи, 1922/23, тетр. 10, стр. 342.
2 О й т  Ь е1-Е V е г 11 п д, КеШигщ ипб ЗсНгтегипд, ВегНп 1925; Р а 1 г, Огипб- 
2й§е бег ЗсНгтеНесйшк, изд. 2, ВегНп 1931; Ра1г ,  2%гесктазз1§;е ЗсйпиегпШеп, 
ВегНп, Веи№-Уег1а§,; 51 о й о 1 а, Р1е РатрР ипб ОазГигЫпеп, изд. 5 и 6 ВегНп.
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Вкладыши подшипников изготовляются из бакаута или металла с залив­
кой антифрикционным белым сплавом (баббитом), а то и вовсе без 
последнего. В качестве такой заливки особо пригоден специальный 
металл, являющийся сплавом (по запатентованному методу) графита 
с белым металлом и проявляющий себя почти как самосмазывающий. 
Вода, служащая для смазки, должна быть, конечно, чистой.
Для воды, содержащей песок и при достаточно больших окружных 
скоростях1 (и >  2,5 м/сек), весьма зарекомендовали себя р е з и н о в ы е  
п о д ш и п н и к и ,  изготовляемые фирмой Континенталь (СопКпепШ-Саои- 
1сЬоис ипй ОиКа-РегсЬа-Согпр., Наппоуег). Они представляют собой 
бронзовые вкладыши, покрытые особым образом (по американскому 
методу) эластичным слоем резины2 и снабженные глубокими спираль­
ными канавками. В этом эластичном вкладыше зерна песка попадают 
в русло канавок, и затем они вымываются через эти спиральные канавки. 
Резиновые подшипники отличаются большой долговечностью, малым 
трением и способностью уменьшать вибрации. Так как железо соеди­
няется с серой, содержащейся в резине, то трущуюся поверхность 
вала защищают бронзовой гильзой. Кроме того, необходимо непрерыв-
Фиг. 241а. Упорный под- Фиг. 241Ь. Качающаяся ко-
шипник с постоянным на- лодка упорного подшип-
клоном поверхностей. ника.
ное смачивание подшипников водой даже в стоячем состоянии, ' так 
как сухая резина подвержена постоянному окислению и, кроме того, 
при трогании с места сухая резина, дающая при этом слишком большой 
коэфициент трения и имеющая при этом возможность отвести лишь 
незначительное количество тепла, может повести к разрушению вкла­
дышей 3.
П о д ш и п н и к и  с м а с л я н о й  с м а з к о й ,  работая при обычно 
применяемых в центробежных насосах высоких числах оборотов, имеют 
чисто жидкое трение, при котором значение коэфициента и мало 
и изнашивание подшипников не имеет места. Необходим лишь надеж­
ный и интенсивный подвод масла к трущимся поверхностям. Еще 
одно условие для получения чисто жидкого трения заключается в том, 
чтобы толщина „несущего1 масляного слоя уменьшалась в направлении 
движения (фиг. 241а и 243). При этом силы вязкости как бы под­
качивают масло (ришр\У1'гкип§ аизйЬеп) и создают в клинообразном 
зазоре давление в жидкости, необходимое для восприятия давления 
цапфы при коэфициенте трения а =  0,0015 — 0,003.
1. У п о р н ы е  п о д ш и п н и к и .  Подкачивание достигается здесь 
по способу Мичелля за счет того, что поддерживающая опорная поверх-
1 2. УБ!, т. 76 (1932), стр. 97. 
а Германский патент 381475.
з 5 с Ь и! г, 'Пе{Ьгиплеп-Кге1'зе1ритреп, 2. УШ, т. 74 (1930), стр. 237.
ность выполнена в виде ряда наклонных йозерхностей (образующих 
клинообразные зазоры, фиг. 241а), разделенных широкими канавками 
для масла. Давление масла может достигать здесь значений, во много 
раз превосходящих таковые для обычных гребенчатых подшипников, так 
что всегда нужно наличие лишь одного „гребня*. Наклонное положе­
ние опорных поверхностей достигается обычно путем подвижного их 
закрепления при одновременном некотором эксцентриситете (фиг. 241Ъ). 
Подобный подшипник с одним упорным кольцом и колодками, или 
короче— подшипник Мичелля, выполненный фирмой АЕО для восприя­
тия одностороннего осевого усилия, изображен на фиг. 242.1 Для 
восприятия осевого сдвига в обратном направлении предусмотрена лишь 
одна неподвижная поверхность.
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Фиг. 242. Одинарный упорный подшипник АЕО с колодками. Опирание коло­
док по линиям (опорным ребрам) для одного направления осевой силы.
.Масштаб около 1 :14; Я =  10 т\ га =  3 000 об/мин; а — корпус подпятника; & — сток масла; с — под­
вижное кольцо; й-— колодка; е — вал; / — приток масла; ^  — опорное р.^бро; Л —пружина;
I — кромка входа масла на колодку.
Колодки устанавливают на их радиальные упорные кромки (Кдрркап1е) 
у выступов, причем последние смещены от середины колодки на х/ 10 
ее ширины. Для того чтобы все колодки были равномерно нагружены, 
поддерживающее их кольцо (обойма) опирается на кожух шаровой 
поверхностью. Масло подводится от середины и дальше движется к пери­
ферии за счет центробежной силы. Фирма АЕО применяет такие под­
шипники с и с к у с с т в е н н ы м  о х л а ж д е н и е м  для паровых турбин 
до р —  30 кг\см2, V —  60 м\сек (отнесены к середине колодки), не доводя 
одновременно обеих величин до этих их пределов. Для крупных цен­
тробежных насосов эта пригодная для больших нагрузок конструкция 
упорных подшипников заслуживает большого внимания, так как обычно 
применяющиеся ныне гидравлические уравновешивающие приспособления 
имеют большую утечку воды (см. конец § 101) и подвержены значи­
тельному износу.
Правда, от гидравлических уравновешивающих приспособлений при 
очень высоких напорах, развиваемых насосом, отказываются неохотно 
из-за необходимости в разгрузке сальников.
2. П о д ш и п н и к и  д л я  в о с п р и я т и я  у с и л и й ,  н о р м а л ь ­
н ы х  в а л у. В этом случае масляный клин создается путем эксцентрич­
ной установки цапфы в подшипнике, расточенном до несколько боль-
1 К г а 14, Бге пеигейНсЬе ОашрНигЫпе, изд. 2, ВегНп, У01-Уег1а§, 1930, стр. 66.
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шего размера. При этом давления распределяются, как то изображено на 
фиг. 243, по кривой р (давления отложены по радиусам). Весьма важен 
тот факт, что смазывающие канавки на поддерживающей (опорной) 
поверхности не только бесполезны, но даже вредны, так как канавки 
отводят масло в стороны. Например, средняя канавка А.2 вызывает 
изменение распределения давлений, которые вместо кривой р следуют 
в этом случае по кривым р г и р2. Таким образом в точке А2 давление 
падает от величины р0 до р ', вследствие чего сила, воспринимаемая 
подшипником, должна быть меньше. Еще более вредно устройство пере­
секающихся канавок, которые, однако, еще встречаются и ныне и кото­
рые значительно уменьшают давление масла, поддерживающее вал. Что 
касается неподдерживающих поверхностей 
(„крышек"), то наличие в них канавок 
весьма целесообразно, особенно в месте 
подвода масла, которое должно находиться 
в области наименьшего давления и кото­
рое, таким образом, не должно находиться 
з нижней (опорной) половинке подшип­
ника. Даже в случае подвода масла под 
давлением следует выбирать это место 
наиболее низкого давления. Поэтому в 
обычных полуохватывающих подшипниках 
создание разрежений (11п1егс1гиск5е12ип§) 
довольно бесполезно. Зазор между цапфой 
я подшипником выбирают для случая чисто жидкого трения сравни­
тельно большим и именно соответствующим „широкой" ходовой посадке 
(системе допусков) промышленных стандартов.
При н е о х л а ж да  е м ы х подшипниках, что обычно имеет место, 
размеры цапф можно определять, если обеспечен надежный подвод масла 
(кольцевая смазка), исходя из величины р ^  6 кг/см2 и рс  30. При 
величинах этого произведения, больших 30, или же при скорости у, 
большей 8 м1сек, необходим переход к и с к у с с т в е н н о м у  о х л а ж ­
д е н и ю .  В последнем случае масло подается к смазываемым поверх­
ностям специальным насосом, по выходе же из подшипника оно очи­
щается, охлаждается и затем опять повторяет этот путь. Для этого 
случая употребительны ру= 30-н -190 , у =  8-э-30 м/сек.
Ь) Шариковые и роликовые подшипники. Наряду с подшипниками 
скользящего трения благодаря малому трению и малым размерам (осо­
бенно для упорных подшипников) получили распространение подшип­
ники трения качения. Кроме того, в смысле надежности в работе они 
все более и более удовлетворяют предъявляемым требованиям, чрез­
вычайно легко заменяются и могут быть пущены в работу без предва­
рительной подгонки. Между различными типами этих подшипников 
следует отдать предпочтение тем из них, которые могут, следуя за 
деформацией вала, автоматически устанавливаться.
Роликовые подшипники при тех же размерах выносят вдвое большую 
нагрузку, чем шариковые. Однако, ввиду того что поперечные силы 
(т. е. силы, нормальные валу. — Ред.) в центробежных насосах невелики, 
обычно применяются подшипники шариковые. Только при больших насо­
сах, или в случаях, когда рабочие колеса расположены на консоли вала> 
или при ременном приводе следует применять роликовые подшипники_
Фиг. 243. Неправильная под­
водка масла канавкой.
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В о с е в о м  н а п р а в л е н и и  наибольшие нагрузки способны ''вы­
держивать специальные упорные подшипники (фиг. 244), в которых шарики 
могут воспринимать только осевые усилия. Ввиду воздействия центробеж-
Фиг. 244. Комбиниро­
ванный упорный и 
радиальный подшип­
ник для односторон­
него давления.
Фиг. 245. Комбинированный ра­
диальный и упорный подшипник 
для двухстороннего давления.
ных сил на шарики этот тип применим только в тех случаях, когда’окруж- 
ная скорость, отнесенная к середине желобка (по которому катятся 
шарики), не превосходит известной границы. Для однорядных упор-
Радаяльный яга--.
Фиг. 246. Радиальный подшипник А 
в качестве упорного подшипника при 
высоком числе оборотов
Фиг. 246а. Шариковый подшипник 
для высокого числа оборотов и 
больших осевых усилий.
ных подшипников, предназначаемых для восприятия одностороннего 
давления (фиг. 244), эта скорость, лежит в пределах от 9 до 11 м/сек. 
Для двухрядных подшипников (фиг. 245), предназначенных для вос­
приятия сил, меняющих свое направление, и работающих всегда лишь 
одвой своей половиной, Еелччина скорости не должна превосходить
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4 - ь б  м\сек. Подшипники этого типа должны иметь небольшую предва­
рительную затяжку для того, чтобы шарики ненагруженного ряда не выпа- 
дали из желобков. При более значительных скоростях наиболее надеж­
ным упорным подшипником является радиальный тип подшипника (т. е. 
тип подшипника для восприятия поперечных усилий — Ред.), приспо­
собленный для восприятия значительных осевых усилий тем, что в его 
кольцах устроены более глубокие желобки, ясно, что он одновременно 
может нести также и поперечную нагрузку (сокращенно этот тип наз­
ван радиально-осевым). Для более сильных нагрузок рядом с упорным 
(осевым) подшипником А  (фиг. 246), подвижным в радиальной плоско­
сти, помещается специальный подшипник В  для восприятия поперечных 
усилий, имеющий игру в осевом направлении. Если осевая нагрузка не может 
быть воспринята одним или несколькими рядом стоящими „радиально-осе­
выми" подшипниками, и если, с другой стороны, ввиду большого числа 
оборотов невозможно поставить чисто упорный (осевой) подшипник, то 
применяют специальные их типы (фиг. 246а), в которых упорная линия 
образует с осью острый угол. Радиальная слагающая силы давления на 
шарик служит при этом для восприятия центробежных сил. На фиг. 
246а, изображающей подшипник насоса для глубоких скважин, центр 
сферического седла упорного подшипника совпадает' с центром ради­
ального подшипника В, так что оба подшипника могут легко следовать- 
за деформациями вала. Небольшая тарелочка С, помещающаяся под 
подшипником В, служит для собирания капающей и стекающей с под­
шипника смазки и последующего ее возвращения обратно к подшип­
нику.
В частном случае выбор шарикового или роликового подшипника 
следует производить по каталогам завода, изготовляющего подшипники., 
по сделанным в них указаниям о допустимой нагрузке.
105. САЛЬНИКИ
В качестве уплотнения для сальников почти исключительно приме­
няется мягкая набивка. В качестве материала пригодна набивка хлоп­
чатобумажная, либо асбестовая, но только не пеньковая. Для насосов, 
подающих горячую воду, применяется также и графито-хлопчатобумаж­
ная набивка.
Лабиринтные сальники в противоположность паровым турбинам к 
турбокомпрессорам употребляются очень редко (фиг. 266 и 279)1, так 
как при них выгода в виде незначительных потерь на трение оказывается 
связанной (если только вода не притекает к насосу самотеком или если 
не применены какие-либо набивные сальники с мягкой набивкой) с не­
удобством, заключающимся в необходимости заливать насос после каж­
дой остановки.
Также применяются, по крайней мере, за границей2, составные кольца 
из графита, которые прижимаются к валу металлическими пружинами.
Устройство сальника с нагнетательной стороны насоса в общем 
представляет меньше затруднений, чем со стороны всасывающей, так 
как небольшое просачивание воды наружу даже желательно в целях
1 См. также 2. У01, 1910, стр. 773.
2 См. Ротуег от 27 мая 1924.
охлаждения, а высокие давления воспринимаются необходимыми в этих 
случаях уравновешивающими приспособлениями. Таким образом саль­
ник предотвращает при этом только просачивание воды к под­
шипнику.
П ри  п о д а ч е  г о р я ч е й  в о д ы сальник с нагнетательной сто­
роны насоса должен быть выполнен особенно тщательно, что подробнее 
будет разъяснено ниже (в § 110).
К сальнику на всасывающей стороне насоса предъявляются особ© 
жесткие требования, так как проникновение воздуха, даже в ничтожном 
количестве, ни в коем случае недопустимо (§77). Для достижения пол­
ной воздухонепроницаемости и в то же время устранения возможности 
нагрева применяется следующая конструкция: во внутренней части 
сальника выполняется кольцеобразное пространство, к которому подво­
дится вода из нагнетательного трубопровода или из одной из промежу­
точных ступеней (см. чертежи главы Р). В результате этого уплотне­
ние сальника должно противодействовать лишь небольшому избыточному 
давлению. Необходимое охлаждение производится как в тех, так и в 
других сальниках, просачивающейся по каплям водой, в связи с чем 
такие сальники не следует затягивать доотказа.
Желательно, чтобы вал внутри сальника был защищен посредством 
втулки из нержавеющего материала (красная медь или бронза).
Сальники для горячей воды с температурой выше 100° С, а также 
сальники для кислот и загрязненных жидкостей рассмотрены в § 1 1 0 и  113.
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106. КОЖУХ
Различные формы кожухов будут освещены в главе Р при обзоре 
выполненных конструкций насосов. Здесь же будет изложено только 
несколько общих соображений, в особенности касающихся устройства 
каналов: подводящего и отводящего воду. При всех конструкциях необ­
ходимо стремиться к возможно более многостороннему применению 
одной и той же модели. Поэтому патрубки должны быть выполнены 
так, чтобы они могли быть как угодно повернуты на модели вокруг 
оси, т. е. чтобы было возможно осуществить ею подвод и отвод воды 
в любом направлении. У одноступенчатых насосов, у которых располо­
жение патрубков зависит от направления вращения, например, со спи­
ральным кожухом, кожух следует делать симметричным относительно 
средней плоскости, перпендикулярной к оси, а крышки взаимозаменяемыми. 
Соблюдение этих условий дает возможность применять одну модель для 
любого направления вращения.
Обычно скорость воды в примыкающих трубопроводах меньше, чем 
в подводящем и отводящем каналах кожуха насоса (т. е. во всасываю­
щем и напорном патрубках). Большая скорость в последних допускается, 
с одной стороны, потому, что при этом запорные приспособления полу­
чаются меньших размеров, более удобными для обслуживания, и, кроме 
того, при этом уменьшается вес и размеры самого насоса; с другой же 
стороны потому, что при этом трение в каналах вследствие незначи­
тельности их длины почти не увеличивается. В непосредственной бли­
зости перед насосом и за ним производят при помощи конических 
«переходов присоединение его к трубопроводам. Скорости воды прини­
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мают во всасывающем трубопроводе в пределах от 1 до 2 м/сек, а в 
нагнетательном трубопроводе обычно допускают большие скорости, так 
как тут приходится учитывать только сравнительно незначительные по­
тери трения. Подвод воды от входного патрубка к рабочему колесу 
следует в целях получения большой высоты всасывания (§79) выполнять 
таким образом, чтобы скорость почти до самого колеса оставалась воз­
можно малой (для получения малых сопротивлений течению) и затем 
на коротком участке возрастала до скорости входа са. Двойного пре­
образования скорости следует избегать.
Некоторые затруднения представляет подвод воды в том случае, 
когда вода не может быть подведена к колесу в направлении оси, как 
то, например, показано на фиг. 252, потому что необходимый при этом 
поворот на 90° уменьшает допустимую высоту всасывания (§ 78, в, а) и 
увеличивает длину насоса в осевом направлении. Обыкновенный всасы­
вающий отвод (фиг. 253, 258 и 272), 
являющийся одним из простейших кон­
структивных решений, требует, однако,, 
много места в осевом направлении. Кроме 
того, при этом недостаточно учитывается 
отрицательное влияние на поток вала и , 
сальника. Однако при больших подачах 
эта конструкция отвода является наилуч­
шим решением задачи, в особенности при 
наличии направляющей лопатки внутри 
колена (фиг. 299). Такие же выгодные усло­
вия входа дают конструкции, изображенные 
на фиг. 251 и 265, или спиральный подводящий канал (фиг. 120а). По­
следний, однако, дает из-за падения давления по направлению к оси 
нежелательное „закручивание" воды при входе. В многоступенчатых 
насосах кольцевое пространство около входа в колесо выполняют из 
соображений прочности вытянутым до самого фланца (фиг. 262), этим 
усиливается весьма нагруженный фланец крышки и сообщается нужная 
прочность и всей крышке. Вследствие несомненного наличия, вызванного 
такой конструкцией воздушного мешка, вода подводится здесь невы­
годно, так как образуются вихри, а скорости по всасывающему отвер­
стию распределяются неравномерно. В особо критических случаях эта 
неравномерность уничтожается путем устройства специальных напра­
вляющих лопаток или выравнивающих решеток.
При р а с ч е т е  к о ж у х а  на п р о ч н о с т ь  следует иметь в виду, 
что при закрытой задвижке давление за последней ступенью значи­
тельно выше нормально развиваемого напора.
Наиболее неблагоприятны напряжения в водоотводящем спиральном 
или кольцевом кожухе, если только они не были усилены анкерными 
болтами или ребрами, которые в этом случае должны являться продол­
жением направляющих лопаток (фиг. 238, 303а). В этом случае наи­
более напряженным является не сечение х х  (фиг. 247), а подобно 
тому как в выпуклых котельных днищах, сечение у у  в том месте, где 
внешняя выпуклая стенка проходит в плоскости, перпендикулярной 
к оси. Для того чтобы учесть разгрузку, вызываемую конструктивным 
выполнением внутренней части насоса, а при многоступенчатых насосах — 
вызываемую устройством уравнительного диска, удобнее всего пользо-
Фиг. 247. Кольцевой канал без 
укрепляющих лопаток,
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ваться уравнением, выведенным 1 для расчета днищ жаротрубных котлов, 
согласно которому величина наибольшего напряжения равна
Здесь величины, входящие в уравнение, обозначают в соответствии 
С фиг. 247:
р — давление жидкости в спирали или кольцевом пространстве ко­
жуха;
л — толщину стенки в сечении уу;
га, г, — внешний и внутренний радиусы (от оси насоса.— Ред.) коль­
цевого пространства; для спирали в качестве га берут наибольшую 
возможную величину, т. е. половину отрезка IV - VIII (фиг. 117Ь), отсе­
ченного на прямой, проходящей через центр и через конечную точку 
языка х;
к — высоту „выпуклости1 стенки кожуха;
е — при спиралях эксцентриситет середины отрезка IV -V III  
(фиг. 1175).
В опасном сечении уу  рекомендуется увеличивать толщину 
стенки 5. В особо неблагоприятных случаях конструкция должна быть 
усилена ребрами, показанными на фиг. 247 пунктиром.
К напряжениям, даваемым уравнением (21), часто добавляются, напря­
жения, вызываемые монтажей и имеющие свой максимум также в се­
чении уу.
Если кожух насоса имеет разъем в горизонтальной плоскости, что 
встречается 2 в крупных конструкциях, а также при присоединении 
с обеих сторон других машин, то трубопроводы должны примыкать 
к нижней половине кожуха с тем, чтобы при съемке верхней части 
кожуха их не надо было бы отсоединять (фиг. 300-г-302,).
В верхней точке насоса должны быть выполнены устройства (краны) 
для удаления воздуха, а в нижней — для удаления воды. При многосту­
пенчатых насосах они должны быть сделаны в каждой ступени. Воз­
душные краны необходимо открывать при заполнении насоса, а водяные — 
в случае демонтажа или при опасности замерзания. Штуцер для замеров 
давления должен находиться у всасывающего и нагнетательного фланцев 3.
Р. КОНСТРУКЦИИ НАСОСОВ И НАСОСНЫХ 
УСТАНОВОК
Конструкции центробежных насосов чрезвычайно разнообразны и во 
всяком случае многосторонней, чем конструкции других ротационных 
машин, например, водяных или паровых турбин, так как у первых не 
только расход и напор меняются в значительно больших пределах, чем 
у последних, но также и потому, что оказывают значительное влияние 
и типы привода и присоединений и химические и физические свойства
1 См. РогзсЬ.-АгЬ. 1пд.-1Уез., тетр. 51/52, приложение стр. 89 и 105; Нййе, 
нзд. 23 или 24, т. I, 4 раздел, V.
2 В США принято делать разъем горизонтальным и для малых насосов.
3 Ке§е1п Тйг Ье1з1ипз\’егзис,ле ап КгетзеЗришреп, ВегНп, У01-Уег1а§.
подаваемой жидкости. Поэтому в дальнейшем приводятся описания лишь 
наиболее интересных конструкций и их основных признаков.
Центробежные насосы подразделяются на насосы низкого, среднего 
и высокого давления. Признаки, полагаемые в основу этого подразде­
ления конструкций, различны. Большей частью насосами низкого давле­
ния считают одноступенчатые насосы без направляющего аппарата за 
колесом; насосами среднего давления — одноступенчатые насосы с на­
правляющим аппаратом и насосами высокого давления — многоступен­
чатые насосы.
Другим признаком служит быстроходность (§ 81), т. е. коэфициент 
быстроходности (удельное число оборотов), который, если отбросить 
неправильно выполненные конструкции у насосов низкого давления, 
выше, чем у насосов среднего давления, а у последних выше, чем 
у насосов высокого давления.
107. ОДНОСТУПЕНЧАТЫЕ НАСОСЫ БЕЗ НАПРАВЛЯЮЩЕГО 
АППАРАТА (НАСОСЫ НИЗКОГО ДАВЛЕНИЯ)
а) Двухстороннее всасывание. Двухстороннее всасывание воды при 
достаточной  ^быстроходности целесообразнее, чем одностороннее, так
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Фиг. 248. Центробежный насос низкого давления 
с двухсторонним всасыванием. Завод Эсслинген.
как этим уменьшается входной диаметр, благодаря чему можно избе­
жать применения лопаток двоякой кривизны. Кроме того, осевое усилие 
уравновешивается почти полностью. Правда, при конструировании таких 
насосов, по меньшей мере малых и средних производительностей, воз­
никает необходимость расположения подводящих каналов внутри кожуха; 
при этом получается неблагоприятная и неудобная для выполнения кон­
струкция водоподводящих каналов, но зато она позволяет ограничить 
длину машины в осевом направлении и дает возможность демонтировать 
насос без отъема всасывающего трубопровода.
На фиг. 248—250 изображен подобный насос. Направляющий ап­
парат заменен спиральным кожухом, расположенным по окружности 
рабочего колеса.
Оставшееся неуравновешенным осевое усилие воспринимается сто­
норными (установочными) кольцами, снабженными заточками для сбрызги-
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Фиг. 250.
Фиг. 249 и 250. Другие проекции того же насоса 
фиг. 248 (завод Эсслинген).
вания масла. Крышки насоса прижимаются к корпусу фланцами тела 
подшипников и уплотнены круглой резиновой прокладкой. Кожух 
совершенно симметричен относительно средней плоскости, что позволяет 
применять его при любом направлении вращения.
Расположение всасывающих каналов внутри кожуха и крышек при­
вело к довольно резкому повороту канала на 90° непосредственно 
перед входом в колесо. Это влечет за собой понижение всасывающей 
способности насоса (см. § 78Ь, а). Поэтому при больших производи­
тельностях водоподводящие каналы выполняют в виде колен (подобно 
фиг. 258) (этим значительно уменьшается вес кожуха и крышек —  Ред.)г
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Фиг. 251. Насос низкого давления большой производительности с горизонталь­
ным разъемом кожуха с открытыми колесами (без передних стенок) (Вогз1§-
На11, О. т . Ь. Н., ВегНп).
что, однако, удлиняет вал, добавляет один всасывающий фланец и. 
кроме того, при демонтаже насоса вызывает необходимость отсоединять 
всасывающий трубопровод.
На фиг. 251 показан разрез большого насоса низкого давления 
(1,7 м31сек при 42 м  и при 735 об/мин), в котором согласно вышеиз­
ложенным соображениям подвод воды к колесу выполнен при возможно 
больших радиусах кривизны и кожух которого разнимается ч в гори­
зонтальной плоскости. Далее следует отметить, что рабочее колесо вы­
полнено без внешних (передних) стенок, роль которых теперь несут 
етенки А, являющиеся частью кожуха; таким образом лопатки (двоякой 
кривизны) вращаются вдоль этих стенок при небольшом зазоре дг. По 
сообщениям фирмы, несмотря на большой напор и при высотах всасы­
вания до 5 м, кавитации не наблюдалось совсем.
Ь) Одностороннее всасывание. При меньшей быстроходности, т. е. 
при меньшем расходе воды для тех же напора и числа оборотов, ка­
налы сдвоенного колеса могут получиться слишком узкими. В этом 
елучае применяют односторонний подвод воды к колесу, конструктивное-
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выполнение которого к тому же более просто, чем двухстороннего 
подвода воды. Если всасывающий патрубок расположить с конца, про-
Фиг. 252. Насос низкого давления с односторонним всасыванием 
(\Уе1зе 5о1те).
Фиг. 253. Конструкция для больших мощностей (К1еш, ЗсЬапгНп &
В ескег).
тивоположного приводу (фиг. 252), то возможно осуществить подвод 
воды к колесу, не применяя сальника и какого бы то ни было колена. 
Правда, при этом подшипник со стороны всасывания приходится распо­
ложить в водяном пространстве.
В случае конструкции, изображенной на фиг. 252, последний пред­
ставляет собой металлическую втулку, смазываемую густой смазкой, 
у насосов малых размеров часто встречается консольное расположение 
рабочего колеса на конце вала, чем достигается совершенно свободный 
подвод воды К
Весь кожух насоса приболчен к станине, так что при этом нагне­
тательный патрубок может быть повернут в любую сторону. Здесь 
кожух также совершенно симметричен. Такого типа насос особо хорошо 
подходит для массового производства. Осевое усилие уравновешивают 
посредством отверстий во втулке колеса (на чертеже не показаны) или 
посредством каналов, сообщающих пространства по обеим сторонам 
колеса (фиг. 222 и 223) друг с другом. Оставшаяся неуравновешенной 
часть осевого усилия воспринимается шариковым подшипником (фиг. 252), 
расположенным со стороны привода.
Наряду с этим типом применяется также и конструкция, приведенная 
на фиг. 253. Эта конструкция отличается более совершенным устрой­
ством подшипников и поэтому применима для насосов больших произ­
водительностей.
108. ОДНОСТУПЕНЧАТЫЕ НАСОСЫ С НАПРАВЛЯЮЩИМ 
АППАРАТОМ (НАСОСЫ СРЕДНЕГО ДАВЛЕНИЯ)
Спиральный кожух может заменять направляющий аппарат без зна­
чительного снижения к. п. д. лишь до тех пор, пока конечные сечения 
спирали, правильно конструируемые на основе приведенных в § 52 и 53 
методов расчета, получаются достаточно большими и при этом не 
имеется резкого расширения при переходе к выходу. Это возможно при 
сравнительно больших расходах подаваемой воды и не слишком боль­
ших напорах, т. е. при достаточно высокой быстроходности. Если расход 
воды меньше или напор больше того, который соответствует указан­
ному условию, то устройство направляющего аппарата, т. е. переход 
к типу насосов среднего давления, всегда окажется выгодным. Наличие 
направляющего аппарата обусловливает значительное увеличение диа­
метра кожуха.
а) Двухстороннее всасывание. На фиг. 254 и 255 изображена кон­
струкция этого рода. Вместо спирального кожуха здесь применен кожух 
симметричный относительно вертикальной плоскости, проходящей через 
ось насоса. Для получения одинаковых скоростей в обеих половинах нагне­
тательной камеры концы направляющих лопаток загнуты соответствующим 
образом и, кроме того, поставлены направляющие перегородки.
Сильное отклонение воды с правой стороны неблагоприятно влияет 
на поток в направляющих каналах. Кроме того, наличие перегородок 
уничтожает преимущество кольцеобразной камеры перед спиральным 
кожухом, заключающееся в независимости от направления вращения. 
Ввиду этого также и кожух выполнен, как и прежде, симметричным 
•относительно вертикальной плоскости, перпендикулярной к оси.
У насоса, изображенного на фиг. 256—257, кольцеобразная камера, 
охватывающая направляющий аппарат, обладает постоянным сечением, 
но направляющие перегородки отсутствуют, так что кожух пригоден
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1 См. 2. \Ч)1, 1923, стр. 8С0; 2. УБ1, 1910, стр. 2207.
27 Зак. 1077. — Центробежные н пропеллерные насосы.
Для любого направления вращения. Поэтому оказалось возможным без 
ущерба для разностороннего применения отлить со стороны привода 
заодно кожух и крышку. Сужение сечений кольцеобразной камеры
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всасывающими каналами отражается на работе насоса неблагоприятно 
только в тех случаях, когда всасывающий и нагнетательный патрубки 
не направлены в прямо противоположные стороны. Приведенная кон­
струкция замечательна еще очертаниями рабочего колеса, сильно отли­
чающегося от обычных форм. Ширина его в средней части очень велика 
и довольно резко сужается у периферии до обычных размеров. Этим.
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согласно § 34Ь концы рабочих лопаток сделаны слабо работающими 
или не работающими совсем, а трение в каналах рабочего колеса
уменьшено. Эга ненагруженность концов лопаток’* затрудняет образо­
вание мертвых пространств у выхода и обеспечивает стеканне по кас?-
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тельной. Однако резкое изменение ширины при выходе заставляет 
опасаться недопустимого сжатия струи.
В таких одноступенчатых насосах правильно сконструированный 
спиральный кожух все-таки предпочтительней, чем плоская кольцевая
камера неизменяюще- 
гося сечения, что осо­
бенно следует иметь 
в виду для машин круп­
ных размеров. На фиг. 
258 и 258а изображен 
насос Гамбургской во­
допроводной станции, 
приводимый в движе­
ние паровой турбиной 
при посредстве зубча­
того привода (фиг. 
314). Надо обратить 
внимание на весьма 
тщательно выполнен­
ный подвод воды к ко­
лесу, имеющий при­
том еще и направляю­
щий аппарат.
Ь) Одностороннее 
всасывание. Как то 
видно из фиг. 259— 
259а, характер выпол­
нения таких насосов в 
основном соответству­
ет вышеописанной кон­
струкции без направ­
ляющего аппарата, в 
которой остающаяся 
осевая сила восприни­
мается двухсторонним 
шариковым подшипни­
ком. Мощная станина 
подшипников несет на 
себе (подобно насосу, 
изображенному на фиг. 
252) кожух насоса, мо­
гущий быть поверну­
тым вокруг горизон­
тальной оси, с коле­
сом, консольно закре­
пленным на валу.
Особой конструкцией для очень малых подач является изображенный 
на фиг. 260 насос для домового водоснабжения *, у которого рабочее
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колесо также насажено на консоли вала. Необыкновенно маленький 
входной диаметр обусловлен малым расходом воды, которому по су­
ществу соответствовала бы многоступенчатая конструкция насоса 1.
Фиг. 259 и 259а. Одноступенчатый насос с направляющим аппаратом (ОегЬг.
5и1гег А. О. Ьис1\У1§5Ьа{еп).
Несмотря на то, что можно было ожидать больших потерь на трение 
колеса о воду, к. п. д. этого насоса все же равен 48%, что объясняется 
тем, что как направляющий аппарат, так и рабочее колесо обработаны 
со всех сторон. Ради последнего 
рабочее колесо было отлито без 
передней стенки. Чтобы, несмо­
тря на незначительность расхода 
воды, избежать слишком малого 
расстояния между направляющими 
лопатками, ширина рабочего ко­
леса у выхода сильно уменьшена, 
подобно тому как на фиг. 68а 
и 256. Получающийся при этом 
узкий венец Ь, еще снабженный 
лопатками, надет на рабочее ко­
лесо. Лопатки направлены ра­
диально, следовательно, независи­
мы от направления вращения.
Возникающий вследствие этого 
удар при входе в колесо может 
быть допущен, если принять во 
внимание малый размер входного 
диаметра. Вместо устройства саль- фиг. 260. Насос Микра для домашнего 
ника в качестве уплотняющего водопровода фирмы-Вейзе на 1 л. с. и 
приспособления использован под- напор 35 м при 3000 об, мин.
шипник, смазываемый тавотом.
С целью создания охлаждающей циркуляции в кольцевом пространстве, 
охватывающем подшипник, в стенке кожуха, прилегающей к задней сто­
роне колеса, предусмотрен ряд отверстий.
1 См. уравнение (35) § 74.
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109. МНОГОСТУПЕНЧАТЫЕ НАСОСЫ
Наряду с приспособлениями для уравновешивания осевого давления, 
которые уже были рассмотрены выше, важнейшим отличительным при­
знаком различных кон­
струкций насосов яв­
ляется способ соеди­
нения отдельных сту­
пеней в одно целое. 
Различают две основ­
ных конструкции: 
1) „ к о ж у х о в  ы й “ 
тип, 2) „ с е к ц и о н ­
ный"  или „ к о л ь ­
ц е в о й "  тип. У пер­
вого типа, появивше­
гося раньше, все сту­
пени, т. е. рабочие ко-
261. Секционированный насос в разобранном леса и направляющие 
виде (1аеёег & Со, Ье1рг18). аппараты с обратными
каналами, помещены 
и закреплены при помощи крышки кожуха 
У насосов секционного типа, который в Германии
впервые был выполнен заводом Егер и К0 (Лае^ег & Со) в Лейпциге, 
' корпус насоса составлен из отдельных колец-секций таким образом, 
что каждое из них представляет собой одну ступень (фиг. 261). Кряду 
таких секций по концам примыкают концевые секции, имеющие: одна
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всасывающий, а другая — нагнетательный патрубки. Как правило, все 
эти секции стягиваются сквозными стальными болтами (фиг. 267 и след.).
Касаясь достоинств и недостатков обеих конструкций, можно при­
вести следующие точки зрения:
У к о ж у х о в о  го т и п а  в случае разборки насоса кожух с при­
мыкающими к нему трубопроводами остается на месте. Это имеет то 
преимущество, что даже при не совсем умелом обращении насос после 
сборки остается выверенным. Кроме того, не приходится отнимать тя­
желых трубопроводов; поэтому не приходится опасаться неплотностей 
во фланцах.
Недостатком является то, что при отсутствии разъема в горизон­
тальной осевой плоскости извлечение центрированных в кожухе частей, 
которые должно при этом перемещать друг за другом в осевом на­
правлении, часто бывает весьма затруднительным, так как эти части 
после более или менее продолжительной работы в известной мере как 
бы срастаются с кожухом в результате химических воздействий и отло­
жений. Это срастание, поскольку оно является следствием ржавчины, 
может быть устранено, если снабдить кожух или вставляющиеся части 
бронзовой обкладкой (фиг. 264) или если сделать на соприкасающихся 
поверхностях заточки, в которые перед разборкой накачивают керосин 
(при помощи маленького ручного насоса —  Ред.). Кроме того, целе­
сообразно доводить величину соприкасающихся поверхностей до безу­
словно необходимого минимума (фиг. 264).
На всякий случай во всех таких частях необходимо сделать отвер­
стия с резьбой для ввинчивания в них болтов с проушинами, при по­
мощи которых части могли бы быть извлечены из кожуха.
Для избежания указанных затруднений кожухи в настоящее время 
весьма часто делают с разъемом в осевой горизонтальной плоскости. 
Такие конструкции в США применяются почти во всех случаях, даже 
для одноступенчатых насосоЕ.
С е к ц и о н н ы й  т и п  делает возможным легкую разборку даже при 
неблагоприятных условиях. Для того чтобы избежать прогиба вала 
при передвиганий отдельных секций, рекомендуется снабжать каждую 
секцию ножками и удлинять обрабатываемые части (рейки) фундамент­
ной плиты таким образом, чтобы секции при выдвигании двигались 
как бы по направляющим. Так как очертания направляющих аппаратов 
и обратных каналов одинаковы для всех ступеней, то возможно серий­
ное производство секций. Возможно также увеличить число ступеней 
путем добавления секций с рабочими колесами и направляющими аппа­
ратами и смены вала. Секционный тип насоса надежнее сопротивляется 
давлению изнутри, так как межсекционные перегородки (стенки), объеди­
ненные с кольцами, значительно укрепляют их, напряжений же в отливке 
(из-за усадки — Ред.) можно и не опасаться. Правда, каждая секция 
в отдельности должна быть снабжена уплотнением, что все же при 
надлежащем выполнении не представляет затруднений. Этот недостаток, 
так же как и необходимость в повторной выверке насоса после сборки, 
в отъеме и укреплении трубопроводов, компенсируется с избытком 
вышеупомянутыми преимуществами. Во всяком случае в течение по­
следних лет почти все германские фирмы, занимающиеся постройкой 
центробежных насосов, перешли к изготовлению насосов секционного 
типа.
Присоединения труб у насосов, имеющих особое приспособление 
для уравновешивания силы осевого давления, выполняются всегда таким 
образом, чтобы уравновешивающее приспособление, расположенное 
у свободного конца насоса, было легко доступно. По этой причине 
всасывающий патрубок у этих насосов всегда располагается со сто­
роны мотора. Это расположение предпочитается у насосов кожухового 
типа также и в случае применения других способов уравновешивания. 
В этом случае при разборке насоса нет надобности снимать крышку
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со стороны всасывания, к которой примыкает всасывающий трубопро­
вод. Лишь при устройстве подшипника со стороны всасывания, окру­
женного со всех сторон водой, как то показано на (фиг. 273), нагне­
тательный патрубок приходится помещать со стороны мотора.
Заводы бр. Зульцер (в Винтертуре и Людвигсгафене на Рейне) 
первыми на европейском континенте занялись в 1897 г. постройкой 
многоступенчатых центробежных насосов. Правда, машины этой фирмы 
не дали в то время ничего существенно н о в о г о Н о  все-таки, фирме 
Зульцер принадлежит заслуга значительного усовершенствования этих, 
насосов в конструктивном отношении.
В первоначально принятой конструкции насоса уравновешивание 
силы осевого давления было проведено по схеме фиг. 220. Недостатки 
этой схемы, перечисленные выше при описании фиг. 220, побудили 
перейти к конструкции, изображенной на фиг. 262, с одинаковым на­
правлением потока во всех ступенях и общим для всех ступеней урав­
новешивающим приспособлением. При этом было достигнуто обращаю­
щее на себя внимание укорочение осевой длины отдельных ступеней. 
Кожуховый тип сохранен, хотя в настоящее время завод выпускает 
также и насосы секционного типа.
Для насосов большой производительности при расходе воды на­
столько большом, что предшествующая конструкция имела бы одну 
или самое большее две ступени, завод Зульцер дал конструкцию, изо­
браженную на фиг. 263, в которой одновременно применяются разде­
ление расхода за счет колес с двусторонним всасыванием и разделение 
напора за счет последовательного включения этих сдвоенных колес, 
т. е. в которой применяются два противоречивых (в смысле влияния 
на число оборотов) друг другу мероприятия. Разделение расходов 
имеет целью сделать возможным устройство нескольких ступеней, что 
необходимо (из-за большого напора) для недопущения кавитации (§79). 
Небольшая сила осевого давления, направленная в сторону всасывания, 
воспринимается уравновешивающим диском, расположенным с нагнета­
тельной стороны насоса2.
Кожуховый тип насосов строится также заводом Эшер-Висс и К° 
в Цюрихе. Такой насос показан на фиг. 264, причем в нем сила осе­
вого давления уравновешивается при помощи устройства, описанного 
в § 100 в связи с фиг. 230. На фиг. 265 и 265а изображен двухсту­
пенчатый насос этой фирмы, в котором из-за большой его производи­
тельности (1,1 м3)сек при 230 м и 1 000 об/мин) и из тех же сообра­
жений о кавитации (см. текст к фиг. 263) поток (расход) разделен по 
схеме фиг. 219а путем применения двустороннего всасывания. Этот 
насос, являющийся насосом гидроаккумуляционной установки Шварцсн-
109. Многоступенчатые насосы 425
1 Завод Нагель и Кэмп в Гамбурге уже в конце 60-х годов выпускал 
насосы с направляющим аппаратом, причем большие напоры достигались пу­
тем последовательного включения нескольких насосов ( БиЬе П,  2. УБ , 1904. 
стр. 1003). Точно так же в Аьглип по патентам известного гидравлика Осборна 
Рейнольдса уже в 1887 г. выпускались фирмой Матзер и Плэтт многоступен­
чатые насосы с направляющим аппаратом (2. §ез. ТигЫпетусз., 1912, стр. 3901 
(см. § 9 и 10).
2 См. Н е Ю е Ь г о с к  2. УБ1, 1923, стр. 797. Оттуда же взяты и фиг. 288 - 
и 289. Подобная конструкция встречается в 2. УБ1, 1924, стр. 1199.
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Фиг. 265. Фиг. 265а.
Фиг. 265 и 265а. Питательный насос станции Шварценбах: подача — 1,1 м^/сек, И — 230 м при 1000 об/мин (ЕзсЬег,
Шузз & Со).
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бахской станции Баденского электрического общества (Вабешуегк)1, 
имеет разъем в горизонтальной плоскости и поворотные направляющие 
лопатки (§ 69с), связанные 
между собой в отдельных 
ступенях посадкой на общие 
поворачивающиеся валики.
Для поворачивания этих ло­
паток служит расположен­
ное снаружи регулирующее 
кольцо, которое посред­
ством серег действует на 
рычаги, насаженные на ва­
ликах.
По причинам, изложен­
ным в § 69с, направляющие 
лопатки многоступенчатых 
насосов делаются поворот­
ными только в последней 
ступени. Такая конструкция Фиг. 266. Насос гидроаккумуляционной уста- 
изображена на фиг. 266. Это новки Хердеке на 12 м^сек, Н =  166 м при 
с т 300 об/мин, мощность 32 500 л. с. Выполнен
гидроаккумуляционный на- фирмами УоНЬ НеШепЬега ипй 5и1гег, Ьи<1- 
сос2 с мощностью на валу, суфзЬаИп (см. § 115, с),
наибольшей из осуществлен­
ных в настоящее время. Конструкция замечательна тем, что в ней рабочие 
колеса выполнены без втулок и посажены непосредственно на запле-
Фиг. 267. Многоступенчатая конструкция насоса фирмы С. И. Лае^ег & Со,
Ве1р21§.
чики вала в целях наибольшего приближения кромок лопаток к оси 
для устранения кавитации. Из этих же соображений вал несколько
1 См. также 2. УБ1, т. 73 (1929), № 4, стр. 29; т. 68 (1924), стр. 1161 и 
след. Езсйег. \Уузз. МШ. 1928, X» 2.
2 Дальнейшие указания можно найти в 2. УЭ1, т. 74 (1930), стр. 881 и след.
утоньшен перед входом в колесо. Форма всасывающих труб вырабо­
тана на основании специальных экспериментов. Уплотнение вала вы­
полнено в виде лабиринтных сальников со смазкой водой.
С развитием насосов секционного типа тесно, связано имя фирмы 
Егер и К0 в Лейпциге. Изображенная на фиг. 267 современная кон­
струкция насоса этого завода обладает той особенностью, что по обеим 
сторонам уравновешивающего диска имеются дроссельные каналы 
а и Ь. Гак как уплотнения между отдельными секциями насоса располо­
жены снаружи стягивающих болтов, то последние следует уплотнять 
отдельно.
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Фиг. 268. Конструкция фирмы МаНеьЯсЬтуаКгкорНм'егке.
В конструкции завода Маффей-Шварцкопфверке (ныне Эрхардт и 
Земер в Саарбрюкене), изображенной на фиг. 268, стягивающие болты 
помещены снаружи. Кроме этого в данной конструкции обращает на 
себя внимание устройство для уравновешивания силы осевого давле­
ния, описанное в конце § 100.
На фиг. 269 и 270 показана конструкция насоса завода Клейн, 
Шанцлин и Беккер (в Франкентале), в которой форма пространств со 
стороны всасывания и нагнетания отличается от обычной. При этом 
надо иметь в виду, что имеют значения не только соображения гидрав­
лики, но и согласно § 106 — соображения прочности. Приливы, через 
которые проходят стягивающие болты, подобно конструкции, изобра­
женной на фиг. 99, выполнены в виде продолжения направляющих ло­
паток.
В конструкции питательного насоса для котельных, изображенной 
на фиг. 271 и 271а (Эсслингенского машиностроительного завода), 
форма приливов для болтов так подогнана к форме направляющих кана­
лов, что благодаря этому стало возможным несколько уменьшить внеш­
ний диаметр кожуха. При этом, однако, имеются дополнительные потерн 
через зазор х, обусловленный невозможностью обработки стенок ко­
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жуха в этих местах. Устройство для уравновешивания силы осевого 
давления описано в конце § 100, а устройство для охлаждения саль­
ников в середине § НО.
Фиг. 272 изображает большой насос для водоснабжения, выпол­
ненный фирмой Клейн, Шанцлин и Беккер для Вюртембергского водо­
провода и подающий 46 м^/мин при напоре 148 м и 985 об/мин1.
1 Насос такого же размера, но с разъемом в горизонтальной плоскости 
описан в 2. УЭ1, т. 70 (1926), стр. 1521 и след.
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Фиг. 271. Фиг. 271а.
Фиг. 271 и 271а. Центробежный насос (завод Эсслинген),
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Для устранения кавитации, возможной также и в связи с большим на­
пором, приходящимся на одну ступень, подвод воды со стороны вса­
сывания выполнен с большими закруглениями; обращает на себя вни­
мание связь между уравновешивающим приспособлением и охлаждением 
подшипников и связь последнего с „водяным затвором" сальника на' 
стороне всасывания. Колесо со стороны всасывания, несмотря на нали­
чие уравновешивающего приспособления, выполнено со вторым коль­
цевым уплотнением и отверстиями во втулке, так как иначе уравнове-
I
Фиг. 273а
Фиг. 273 и 273а. Секционированный насос с разборными секциями, 
подшипник с водяной смазкой на стороне всасывания и обводный 
канал й для выравнивания осевого давления.
шивающий диск получился бы слишком большим. В направляющих: 
лопатках имеются специальные проточные каналы, служащие для под­
держания одинакового давления с обеих сторон колеса.
На фиг. 273 — 273а показана конструкция, выполненная для рыноч­
ной продажи. В этом насосе отдельные его секции разбиты на две 
части через обводные каналы (не имеющие лопаток), так что получае­
мые при этом части ступеней а и Ь не имеют стержней и могут быть 
отформованы на формовочной машине. Число стяжных болтов ограни­
чено четырьмя. Уравновешивание силы осевого давления осуществлено 
помощью второго уплотняющего зазора с на последнем колесе и соеди­
нительного канала й, который соединяет внутреннее пространство за 
последним колесом со всасывающим патрубком (фиг. 273а).
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Конструкция, отличная от всех вышеописанных, показана на фиг. 274; 
в ней применены направляющие устройства, аналогичные описанным 
в § 50с и изображенные в перспективе на фиг. 275 и 275а. В них 
вода сперва ведется к периферии, собственно, направляющим аппаратом. 
Кромка § /  фиг. 275 лежит на цилиндрической поверхности корпуса. 
Кромка у/х является нача-
Фиг. 275.дом винтовой поверхности, 
которая сообщает воде осе­
вое направление и далее под­
водит к обратным направ­
ляющим лопаткам Ь. Эти 
последние вначале также
меняющий аппарат „
Фнг. 274. Многоступен­
чатый насос Егпз1Уо§е1, 
81оскегаи Ь. \У1еп.
Фиг. 275а.
Фиг. 275 и 275а. Перспективный вид на­
правляющего аппарата и обратных кана­
лов насоса фиг. 274. Цилиндр, показанный 
на фиг. 275а пунктиром, указывает обра­
ботанные поверхности. Обечайка цилиндра 
лежит на поверхности с кожуха. Поверх­
ности е лопаток лежат на поверхности й 
кожуха.
представляют собой винто­
вые поверхности, а затем 
изгибаются, переходя в ра­
диальное направление. Ци­
линдрические и плоские поверхности, прилегающие к кожуху, явля­
ются одновременно и стенкой канала, так что последний доступен 
во всех точках. Радиальные габариты при этом невелики, осевые — 
значительно больше. Неправильная форма каналов, имеющаяся в не­
которых местах, неблагоприятна для протекания воды. Кривые к. п. д. 
этих насосов не опубликованы.
110. НАСОСЫ ДЛЯ ГОРЯЧЕЙ ВОДЫ
Весьма важной разновидностью многоступенчатых насосов являются 
насосы для горячей воды, данные о которых уже приводились в конце 
§ 27, в примере II § 45 и в § 79а. Если температура воды выше, чем 
100°С, то неплотности сальников вызывают их „парение", что затруд­
няет обслуживание и разрушает оборудование внутри машинного зда­
ния. Поэтому в случае температур, более высоких чем 100° С, вопрос 
охлаждения сальников является самым существенным. Охлаждение мо­
жет осуществляться либо в виде поверхностного, либо путем впрыски-
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вания. На фиг. 276 1 изображено устройство для поверхностного охла­
ждения завода Вейзе-Зоне, основная идея которого применяется также 
и другими заводами2, строящими^насосы, и которая заключается в том, 
что пространство а, че­
рез которое протекает 
охлаждающая вода, ох­
ватывает гильзу саль­
ника, но отделено от 
кожуха воздушным 
пространством Ь, чем 
избегаются излишние 
потери тепла. Воздуш­
ное пространство Ъ мо­
жет быть заполнено и 
теплоизолирующим ма­
териалом. Отверстие с 
должно служить для разгрузки (отвода сконденсировавшегося пара — 
Ред.) сальника.
Конструкция завода Зульцер (фиг. 27 7 )3 является переходной фор­
мой между поверхностным охлаждением и охлаждением впрыскива­
нием, а именно охлаждающая 
вода подводится сквозь ка­
нал й, сверленный внутри вала, 
во вращающееся простран­
ство с, охватывающее вал, отку­
да проходит сквозь муфту саль­
ника в сборник /  и далее в 
питательный резервуар. Кроме 
этого охлаждающая- вода в ро­
ли водяного затвора введена в 
пункте §  внутрь сальника для 
того, чтобы вообще затруднить 
проникновение горячей воды 
сквозь сальник. Если подведе­
ние охлаждающей воды сквозь 
канал а? в вал (что помимо 
всего охлаждает еще и под­
шипник) невозможно, то оно 
осуществляется через полость 
к  в кольцевое пространство к в виде впрыскивающего охлаждения.
Особые трудности представляют уплотнения на стороне нагнетания 
также и при наличии уравновешивающего диска. Во-первых, это урав­
новешивающее устройство при имеющихся высоких температурах из-за 
своих узких зазоров весьма чувствительно к образованию пара. Кроме 
того, при выходе из насоса вода обычно имеет более высокую темпе-
ПО. Насосы для горячей .воды
1 Кпбг1е1п,  Кене ТигЪо-Ке55е1зре1зершпреп §гоззег Ье1з1ипд, \Уагте 1928, 
№ 40 и 41.
2 Патент 448231 используют заводы: К1еш, ЗсЬапгНп и. Вескег, 5и1гег 
и \Уе15е 5о1те.
3 К1з5 1П§'ег, Не1ззшаззегритреп, \Уагте, 1931, Л» 10, стр. 181; 2. У01 
1929, № 12, стр. 395.
28 Зак. 4077. — Центробежные и пропеллерные насосы.
Ф-иг. 277. Подвод охлаждающей воды через 
вал в точке й и подвод воды для сальника 
в точке (Зульцер).
Фиг. 276. Сальник с поверхностным охлаждением 
для всасывающей стороны насоса для подачи горя­
чей воды (\Уе1зе ЗбЬпе).
ратуру, чем при входе (совершенно независимо от того, что имеется 
влияние повышенной сжимаемости горячей воды и теплоты трения), 
поскольку к средним ступеням насоса1 подводится конденсат более 
высокой температуры (например, от промежуточного перегревателя) 
или же поскольку имеет место промежуточный подогрев воды при 
помощи отбора пара или экономайзера. Таким образом в последнем 
случае питательный насос и насос для предварительного перегревателя 
в известной мере как бы объединяются, в результате чего отпадают 
два сальника для горячей воды. Этим объединением поэтому поль­
зуются даже тогда, когда оно достигается лишь за счет уменьшения 
числа ступеней, т. е. согласно указаниям § 74 за счет уменьшения 
величины к. п. д. В конструкции, изображенной на фиг. 278, вода, 
после того как она в первых двух ступенях получила повышение да-
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Фиг. 278. Комбинированный главный насос и насос для подогрева­
теля с охлаждением воды в зазоре /  (К1еш, ЗсЬапхПп & Вескег).
вления, необходимое для предварительного перегрева, выходит через 
патрубок Ъ и возвращается от перегревателя к патрубку с с давлением, 
которое должно превосходить давление паров, соответствующее темпе­
ратуре воды2.
Если вода из зазора уравновешивающего устройства отводится во 
всасывающий патрубок насоса (что, однако, не является безусловно не­
обходимым), то охлаждать надо не только сальники, но также и воду, 
протекающую через зазор, для того чтобы при вводе ее во всасываю­
щий трубопровод не образовывался пар. Для этой цели, как указано 
на фиг. 2783, слегка подогретая охлаждающая вода отбирается от па­
трубка Ъ и подводится в пространство е, находящееся вблизи уравнове­
шивающего устройства, откуда она затем через маленькие отверстия /  
добавляется к горячей воде, протекавшей через зазоры. Смесь по­
дается по трубе §■ к всасывающему патрубку или же в резервуар 
питающей воды.
1 Введение горячей воды должно происходить в раздробленном состоянии, 
чтобы образующийся пар конденсировался. При остановке насоса введение 
горячей.воды должно прекращаться. См. 2. У01, 1930, стр. 467.
2 Такой отвод применяется также для того, чтобы от одного насоса питать 
котлы разного давления. В этом случае первые ступени рассчитываются на 
большие расходы.
3 \У е у 1 а п й, 2. У01, т. 72 (1928), стр. 317; УГагте, 1930, № 24.
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Выход воды из уровни' 
тельного устройства
Выход охлаждающей воды
Однако можно сэкономить охлаждающую воду и одновременно 
улучшить охлаждение тем, что отказаться от охлаждения воды, протек­
шей через зазор уравновешивающего устройства, направляя послед­
нюю прямо в резервуар питающей 
воды. В конструкции, изображен­
ной на фиг. 271, это достигается 
отделением камеры уравновеши­
вающего устройства Е  от саль­
ника лабиринтным уплотнением О.
Сальник в этом случае является 
уплотнением против охлаждающей 
воды, которая должна находиться 
при этом под давлением большим, 
чем давление в пространстве Е, 
что в некоторых случаях бывает 
затруднительным. Поэтому стоит 
отметить конструкцию фиг. 278а, 
в которой сальник разгружается 
действием центробежных сил, 
вызванных диском/?, и в котором 
можно осуществить охлаждение 
как поверхностное, так и впры­
скиванием.
Затруднения, вызываемые урав­
новешивающим устройством и 
сальниками для высокого давления, 
привели к тому, что некоторые
заводы перешли к конструкциям насосов с двухсторонним подводом воды, 
аналогичным фиг. 219а или 221 (§ 9 9 )х. Точно так же применяется
Фига.278а. Сальник для горячей воды 
ЕЬгЬагсИ ишЗ ЗеЪтег.
Фиг. 279. Питательный насос силовой станции в Мангейме на 100 ат. 
(Юеш, ЗсЬапгКп & Вескег).
уравновешивание по схеме фиг. 222 с одновременным при этом кон­
сольным расположением вала или с подшипником со стороны давления,
1 К п б г 1 е 1 п, \Уагте 1928, № 40 и 41.
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окруженным со всех сторон водой К Завод Эшер-Висс применяет двух­
сторонний подвод воды2, располагая колеса таким образом, что 
сальник высокого давления находится лишь под давлением первой 
ступени.
При высоких давлениях, которые, например, необходимы для 
питания котлов3, а также для подачи воды в гидравлические прессы, 
к изготовлению насосов и к материалу, разумеется, должны предъ­
являться особо высокие требования. На фиг. 279 показана конструк 1ия 
двухступенчатого насоса силовой станции в Мангейме, создающая цир­
куляцию в стоатмос­
ферном котле и, в осо­
бенности, в трубах его 
перегревателя. Цирку­
лирующая вода имеет 
при этом температуру 
в 310° С. Крышки со 
стороны всасывания и 
нагнетания, а также и 
средняя часть корпуса 
насоса изготовлены 
поэтому из одного ку­
ска стали, что в осо­
бенности связано с 
своеобрщностью фор­
мы крышек. Направля­
ющие аппараты и ра­
бочие колеса оглиты 
из электростали4. Ох­
лаждаемые водой саль­
ники имеют лабиринт­
ные уплотнения6, от 
Фиг. 279а. Насос для горячей воды с опорами внешних концов ко-
в плоскости оси и теплоизолирующим кожухом торых отведены к
(Зульцер). конденсатору разгру­
жающие трубопрово­
ды Ь. Внешнее уплотнение достигается сальником с мягкой набивкой.
Высокие температуры требуют учета расширения от теплоты. Для 
того чтобы ось вала оставалась все время на одной и той же высоте, 
опорную поверхность (между насосом и фундаментной плитой) распо­
лагают на высоте оси насоса (фиг. 279а), изолируя последнюю в т е т о -  
зом отношении от насоса. Так как части внутри кожуха и иеют более 
высокую температуру, чем кожух, то тепловые напряжения должны
быть устранены введением эластичных прокладок.
1 Например, завод Егпз! Уо§е1 (в Штокерау около Вены), 
з ЕзсЬег №узз. МНЕ, 1930, № 1; \Уаггае, 1929, № 17, сгр. 328; 2. У01, 1929, 
№ 6, стр. 180.
3 \Меу1апсЗ, Нос1к1гисккге1зе1рашргп Шг нгоззе РбгЗегНбйеп, ТигЬ. и. Ришр., 
1930, тетр. 2.
4 В этих случаях также применяется монельметалл. 
з Германский патент 433008.
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При наличии достаточного места для установки конструкция этих 
насосов в основе своей остается той же, что и у горизонтальных 
нососов. На фиг. 280 изображен одноступенчатый насос с двухсторон­
ним подводом воды. Особо существенной деталью* является подпятник, 
который здесь воспринимает также и вес рабочего колеса (за вычетом 
архимедовой поддерживающей силы) в том случае, если в насосе не 
предусмотрено гидравлического уравновешивания силы веса (путем вы­
полнения шлифованных уплотняющих колец неодинакового размера).
Фиг. 280. Вертикальный насос для подачи 60 м?..иин, Н — \ \ м  
при 490 об/мин (Майе1-5сЬ\чаг1гкорй\уегке).
Это уравновешивание, однако, совершенно исчезает в периоды пуска 
и остановки. В конструкции фиг. 280 подпятник выполнен в виде 
шарикового и расположен на нижнем конце вала. Насосы этого рода 
применяются для подачи охлаждающей воды в конденсационных устрой­
ствах и для откачки воды из колодцев, где эти насосы из-за учета 
местных особенностей ставятся ниже поверхности земли или пола.
В случае очень большого расхода воды для вертикальных насо­
сов предпочтительнее конструкции с односторонним всасыванием, так 
как при этом водопроводящие каналы насоса значительно проще 
(фиг. 233а, 288).
Приспособления, уравновешивающие силу осевого давления и приме­
няемые у м н о г о с т у п е н ч а т ы х  вертикальных насосов, и влияние 
их на конструкцию насосов уже рассматривались в § 101а.
Фиг. 281. На­
сос для ко­
лодцев 
Зульцер).
Р, Конструкции насосов и насосных установок
Если насос устанавливается в д о с т а т о ч н о  п р о ­
с т о р н о й  к о л о д е з н о й  ш а х т е ,  то соединительный вал 
между насосом и мотором может поддерживаться подшип­
никами, прикрепленными к стенке или к специальной желез­
ной раме, вроде изображенной на фиг. 281.
Так как стоимость колодцев, обложен­
ных каменной кладкой, весьма значи­
тельна, то в настоящее время все 
большее и большее применение находят 
так называемые г л у б о к и е  ш а х т н ы е ,  
или с к в а ж и н н ы е ,  насосы. У этих на­
сосов вал находится внутри нагнетатель­
ного трубопровода. Этот последний сво­
бодно висит на станине мотора и несет 
на себе вес кожуха и всасывающего тру­
бопровода. Наиболее благоприятные диа­
метры скважин по Шульцу1 лежат в пре­
делах между 100 и 350 мм. Поэтому 
диаметры насосов приходится делать воз­
можно малыми, в то время как длина 
их ничем не ограничена. Скважинные на­
сосы должны иметь такую конструкцию, 
чтобы они могли работать и под 4водой. 
Обычные радиальные насосы с отно­
шением диаметров А
А
== 1,8 - г - 2 по ука-
Фиг. 281а. Насос 
для буровой сква­
жины с радиаль­
ными колесами 
(Зульцер).
занным причинам годятся лишь для очень 
больших напоров, так как требуют значи­
тельных диаметров скважины. Фиг. 281а 
изображает такую конструкцию завода 
Зульцер. Эта же фирма применяет также 
и сдвоенные колеса, которые ставятся, 
подобно тому как это изображено на 
фиг. 263, в одиночку или группами друг 
за другом2. При нормальных глубинах 
скважин в настоящее время предпочитают 
описанную в § 91а коническую форму 
колес, при которой вода протекает в по- 
луосевом направлении и при которой воз­
можно получение достаточно длинных ло­
паток. даже при отношении =  1,3,
А
причем это не связано с какими-либо за ­
труднениями в устройстве направляющих 
лопаток. Точно так же возможно применение лопаток оди­
нарной кривизны, т. е. таких лопаток, выполненных по ука­
заниям § 33, у которых образующая параллельна оси.
1 5 ей и 1г, Т:е{Ь:игтгп-Кге1зг1рцтргп, 2. У01, т. 74 (1930), 
235 и след.
2 Ай г е п з ,  2. УОГ, 1913, стр. 321.
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Насос такой полуосевой кон­
струкции завода Клейн, Шан- 
цлин и Беккер изображен на 
фиг. 2821. Из фигуры видно, что 
сумма углов отклонения потока 
в меридиональной плоскости по­
чти вдвое меньше, чем в случае 
радиального типа рабочих колес. 
Кроме того, надо указать на хо­
рошую установку вала благодаря 
промежуточным подшипникам ка­
ждой ступени. Эти подшипники 
в случае воды, содержащей пе­
сок, заменяются специальными 
(а следовательно, и более доро­
гими) резиновыми, описанными 
в начале § 104. Ввиду того что 
внутренние стягивающие болты 
усложняют уплотнение отдельных 
ступеней и неблагоприятно влияют 
на протекание воды, в этой кон­
струкции от них отказались.
Для очень узких скважин с 
большой отдачей воды подходит 
пропеллерный тип колес, описан­
ный в § 94 и 96, при котором 
вода протекает в чисто осевом 
направлении (фиг. 283). Эга кон­
струкция позволяет (по данным 
завода Клейн, Шанцлин и Беккер) 
подавать при скважинах с вну­
тренним диаметром в 100 мм до 
20 мЦчас, а при диаметре в 
150 мм —  до 100 м 3/час. Однако 
в этой кон:трукции напор, при­
ходящийся на одну ступень, не­
велик, несмотря на то, что внеш­
ний диаметр пропеллерных колес 
больше, чем у полуосевых колес 
(фиг. 282), и что диаметр втулки 
также сравнительно большой, 
ввиду чего иногда может потребо­
ваться большое число ступеней.
Вследствие отсутствия доступа 
к насосу, работающему в скважине, 
в случае надобности в сравнительно 
высоком напоре или в случае узких 
скважин за собственно глубоким на-
Фиг. 282. Насос для 
буровой скважины с 
полуссевым колесом 
и осевым направляю­
щим аппаратом.
Фиг. 283. Про­
пеллерный на­
сос для буро­
вой скважины 
(ЮеШ, ЗсЬапгНп 
& Вескег).
1 Дальнейшие данные о насосе см. в рекламном издании завода Клейн. 
Шанцлин и Беккер. Насосы для колодцев и буровых скважин („5сЬасМ- ип.(1
ВоМосЬритреп").]
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сосом ставят на поверхности земли главный насос, причем тогда с к в а ­
ж и н н ы й  (глубокий) н а с о с  работает в качестве в о д о п о д в о д я щ е г о .  
В результате этого имеет место разгрузка вертикального трубопровода от 
давления и, главным образом,' уменьшение числа ступеней, так как главный 
насос может быть выполнен с большим диаметром колес, чем то позволила 
бы скважина. Этот тип установки особенно применим в тех случаях, когда 
в скважине устанавливается пропеллерный насос.
Если мотор расположен над скважиной, то длинный вал надо закрепить 
подшипниками, располагая их на таких коротких интервалах, чтобы число 
собственных колебаний было больше, чем рабочее число оборотов (§ 103). 
Муфта для соединения полученных таким образом участков вала состоит из 
двух половинок, стягиваемых надевающейся на них обоймой со слегка кони­
ческой поверхностью. В случае подачи чистой воды последняя же является 
и смазкой подшипников (фиг. 284), залитых специальным графитосодержащим 
белым металлом (см. начало § 104). В случае подачи воды, содержащей песок, 
применяются либо резиновые подшипники, либо вал и подшипники защи­
щаются специальной трубой, которая тянется 
непрерывно от насоса до мотора (фиг. 284а) и 
в которую вводится чистая овда, препятству­
ющая попаданию в зазор между трубой и 
валом загпязненной воды.
Фиг. 284. Промежуточный 
подшипник без предохра­
нительной гильзы для чи­
стой воды.
Фиг. 284а. Промежуточный 
подшипник с предохрани­
тельной гильзой.
Диаметр фланцев вертикальной трубы должен быть меньше, чем диаметр 
кожуха насоса. Если чугунные трубы не подходят из-за стесненных габаритов, 
то приходится применять стальные трубы с фланцами или, как в случае, 
изображенном на фиг. 282—283, - трубы, соединенные муфтами. Так как 
вертикальная труба в месте ответвления трубопровода ослабляется боковым 
отверстием и должна в то же время выдерживать собственный вес, вес 
насоса и давление воды, то при больших длинах этой трубы в указанном 
месте трубу усиляют путем постановки анкерных болтов (фиг. 282). Надоб­
ность в этом усилении отпадает, если ответвление выполнено в виде специаль­
ной, присоединенной к мотору фасонной части.
Весьма важной разновидностью глубоких насосов являются п о д ­
в о д н ы е  н а с о с ы ,  в которых мотор соединен с насосом, ввиду чего 
он помещается в скважине и должен работать под водой. Самый насос 
выполняется аналогично уже описанному (фиг. 285).
Основные затруднения сказываются в конструировании мотора, обмотка 
которого должна быть защищена от воды. Уплотнение сальником не годится, 
так как температура мотора при работе выше, чем в состоянии покоя, вслед­
ствие чего имеет место как бы „дыхание". Попытки заполнения мотора 
маслом привели к растворению изоляции обмотки, загрязнению подаваемой 
воды и потере энергии1. Определенный успех дало применение вместо масла 
сжатого воздуха, который в конструкции завода Гарвенс (Ганновер Вюльфель)
1 Р 1 е и § е г, Б1е Еп4шск1ип§ бег Ш1:етаззегритреп. Ритреп- и. ВгиппепЬаи, 
ВоЬйесЬп. 1930, № 13.
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подавался установленным на поверхности земли специальным компрессором 
и притом благодаря мембранному устройству автоматически, так что внут­
реннее давление в моторе превосходило давле­
ние окружающей его жидкости на некоторую 
определенную небольшую величину даже при 
любых колебаниях уровня воды в скважине1.
Возможный отказ в работе этого регулятора мо­
жет представить собой источник помех в работе 
всего устройства. Необходимо иметь в виду 
также стоимость приобретения и эксплоатации 
установки для сжатого воздуха. Эти недостатки 
весьма мало уменьшились в конструкции завода 
Сименс-Шуккерт, в которой вода, скопляющаяся 
в моторе, должна выгоняться из него специально 
установленным на поверхности земли компрес­
сором, который включается поплавковым кон­
тактом, или же должна удаляться вспомогатель­
ным насосом, смонтированным в моторе. Не­
достатком этих мероприятий является то, что в 
моменты прекращения подачи электрического 
тока или при остановленном насосе они не ра­
ботают -.
Необходимость в каких-либо дополнитель­
ных устройствах может быть устранена тем, что 
в зазор между ротором и статором мотора вво­
дится цилиндр из тонкой жести высокой проч­
ности, так что обмотка статора совершенно от­
деляется от жидкости (фиг. 285). Якорь же вра­
щается в подаваемой жидкости, что вполне до­
пустимо в случае трехфазного мотора с коротко- 
замкнутым ротором, о котором только и может 
итти речь. При такой системе изоляция обмотки 
вполне достаточна. Приходится только забо­
титься о том, чтобы в зазор не попали какие- 
либо отложения, что достигается проще всего 
наполнением мотора чистой водой перед погру­
жением насоса в воду и устройством обычных 
сальников (В и В1 на фиг. 285); к. п. д. такого 
мотора, однако, значительно уменьшается, во- 
первых, из-за потерь на трение ротора о жид­
кость, а также из-за электрических потерь в 
защищающем ротор цилиндре, который поэтому 
должен делаться из материала, обладающего 
наибольшей электромагнитной проницаемостью, 
и иметь возможно меньшую толщину (0,1-=- 0,3 мм).
В конструкции, изображенной на фиг.-285, мотор 
расположен под насосом для того, чтобы не об­
водить нагнетательный трубопровод вокруг мо­
тора. Всасывающие отверстия А также располо­
жены над мотором. Надо указать на применение 
нержавеющих шарикоподшипников, заключенных 
внутрл вполне закрытых коробок со смазкой, 
которые защищены против загрязнения форка- 
мерой и специальным уплотнением В (5апй-
1 5 а и V е и г, кМепуаззегришреп, 2. У01, т. 72 
(1928). № 13, стр. 441; т. 74 (1930), № 17, стр. 530.
2 Это же касается насоса завода Вернер, 
описанного в 2. У01, т. 75 (1931), стр. 225, в ко­
тором под мотором имеется большая полость 
для просачивающейся воды. На его валу насажен 
воздушный насос, а подаваемая вода омывает 
корпус мотора.
Фиг. 285. Подводный насос 
(Юеш, ЗсЬапгИп & Вескег), 
имеющий между статором 
и ротором мотора предо­
хранительную гильзу.
й1оске). В этой конструкции насос, предназначаемый для достаточно широких 
скважин, выполнен в виде насоса кожухового типа.
Другая возможность сделать статор не восприимчивым к воде состоит 
з применении м о т о р о в  н и з к о г о  н а п р я ж е н и я .  При этом помощью 
специального трансформатора, который либо находится на поверхности земли, 
либо (что лучше) объединен с насосом, напряжение понижается настолько, 
что обычная пропитка обмотки оказывается достаточной и для изоляции 
и для защиты от химического воздействия подаваемой воды. Этим можно 
избежать наличия защитной гильзы и связанных с ней электрических потерь, 
однако в данном случае следует иметь в виду, что добавляется трансформатор 
с  его потерями, добавочным габаритом и другими особенностями.
Хотя тип подводного на­
соса еще не выработался, од­
нако можно считать, что тип 
с защитной гильзой между ро­
тором и статором достаточно 
хорош при малых мощностях 
и малых диаметрах скважин, 
в то время как для более зна­
чительных мощностей суще­
ственное увеличение к. п. д., 
получаемое при наличии сжа­
того воздуха внутри мотора, 
делает предпочтительным при­
менение этого типа насосов с 
избыточным давлением.
При малых диаметрах 
скважины, т. е. при малых 
диаметрах мотора, для того 
чтобы получить нужную 
мощность, приходится при­
менять наибольшее возмож­
ное число оборотов, а имен­
но 3 000. Однако и в этом 
случае имеется предел уве­
личению мощности из-за не­
обходимого для этого удли­
нения мотора, так как в 
пределе оказывается затруднительным осуществление зазора между ро­
тором и статором. Что касается насоса, то для него из-за подшипни­
ков высокие числа оборотов, особенно в случае воды, содержащей 
песок, нежелательны. Если принять во внимание высокую цену и малую 
надежность подводных моторов, то они оказываются выгодными по 
сравнению с обычными стационарными установками, с длинным валом 
и легкодоступным мотором на поверхности земли, лишь при глубинах, 
больших 25—30 м. В обоих случаях надо иметь в виду возможность 
возникновения собственных колебаний вертикального трубопровода, 
особенно во время запуска мотора.
Другой тип насоса, подходящего для откачки воды из малодоступ­
ных мест, —  это центробежный насос „Гидро“, показанный на фиг. 286 
и состоящий из одно- или многоступенчатой водяной турбины и насоса. 
Турбина и насос сидят на общем коротком валу и помещаются в об­
щем кожухе. Необходимая для вращения турбины вода подается по 
особой трубе находящимся на поверхности земли насосом с электри­
ческим или паротурбинным приводом. Из водяной турбины вода 
возвращается обратно вместе с подаваемой водой. При этой кон-
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Фиг. 286. Одноступенчатый насос Нуйго с при­
водом от многоступенчатой водяной турбины 
(Вогз1§;-На11).
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& Ш 9.
Фиг. 287. 
Пятиступен­
чатый насос 
для откачки 
на подвес­
ной раме: 
подача 
6 м3/мин, 
Н  =  380 м 
при 1 480 
об/мин. Вы­
полнен Ейг- 
Ьаг(11 & 5еЬ- 
шег А. О.
струкции отпадает длинный вал, однако она расходует 
значительную мощность.
Для осушения шахт применяются так называемые 
о п у с к н ы е  н а с о с ы 1. Эта конструкция является одним 
из ранее описанных насосов, смонтированных на подвес­
ной раме (фиг. 287 и и 287а), могущей опускаться на 
тросе на нужную глубину. Для того чтобы насос висел 
вертикально, необходимо обращать внимание на уравнове­
шивание сил веса, для чего трубопроводы на протяжении 
рамы расположены с обеих ее сторон.
Изображенный на фиг. 287 опускной насос имеет пе­
ревернутое расположение штуцеров. Вызванное этим на­
личие воздушного мешка было допущено ради 
облегчения в уравновешивании силы осевого 
давления (§ 101а). Последнее происходит пу­
тем устройства во втулках разгр/зочных от­
верстий и второго уплотнения. О с т а т о ч н а я  
н е у р а в н о в е ш е н н а я  ч а с т ь  с и л ы о с е ­
в о г о  д а в л е н и я  в о с п р и н и м а е т с я  с е г ­
м е н т н ы м  п о д ш и п н и к о м ,  конструкция ко­
торого была описана в § 104.
112. НАСОСЫ ПОВЫШЕННОЙ 
БЫСТРОХОДНОСТИ
Двигатели, служащие приводами для насо­
сов, в особенности паровые турбины, а также 
до известного предела и электромоторы, в от­
ношении к. п. д., занимаемого ими места и 
стоимости тем выгоднее, чем выше их число 
оборотов. Поэтому вполне естественным являет­
ся стремление приспособить также и центро­
бежный насос к этому требованию повышенной 
быстроходности.
Путем к повышению быстроходности, уже 
подробно рассмотренным в § 84—92, служит 
переход от цилиндрических лопаток к лопат­
кам двоякой кривизны с почти осевым входом, 
так как при этом диаметр колеса может быть 
значительно уменьшен.
^  Фиг. 288 изображает доковый насос с од­
носторонним подводом воды. Вертикальное рас­
положение обусловливается назначением насоса.
Мотор установлен наверху (над высшим уров­
нем воды — Ред.) и, как у шахтных насосов, 
соединен с насосом посредством промежуточ­
ного вала. Особого направляющего аппарата 
нет, но кожух снабжен укрепляющими его ребрами, имеющим 
направляющих лопаток.
Фиг. 287а. 
Пятисту­
пенчатый 
насос для 
откачки в 
подвес­
ной раме 
С. Н.1ае- 
§ег & Со.
и форму
1 См. также 2. \Ф1, 1Э35, № 9 и 28. — Ред.
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Над рабочим колесом находится двойная крышка с поперечными 
ребрами, препятствующими вращательному движению воды над колесом, 
этим достигается то, что на периферии обеспечивается существование 
давления, равного давлению у разгрузочного отверстия, чем уменьшается
сила осевого давления. 
Эту же цель достигают 
полней, применяя устрой­
ство (фиг. 233а), описан­
ное в начале § 102. Ша­
риковый подпятник рабо­
тает в масле.
В конструкции Зуль- 
цера (фиг. 289) кромки 
лопаток при выходе из 
колеса расположены на­
клонно; кроме того, насос 
имеет двухстороннее вса­
сывание. Водоподводящие 
каналы в связи со зна­
чительной величиной по­
дачи выполнены с весьма 
плавными очертаниями, 
отчего вал получился 
значительной длины, а вместе с тем и толщины (ср. с сере­
диной § 106). На фиг. 290 приведены характеристические кривые 
насоса для различных чисел оборотов. В ней как кривые напоров, так
Фиг. 288. Насос для дока, подача 3 мв/сек, Н =  7 м 
при 290 об/мин (Аша§-Н0рег1, ШгпЪег§).
Фиг. 289. Быстроходный насос низкого давления ОеЬг. Зикег, УЛнШпЬиг.
и кривые потребляемой мощности обнаруживают характерную (см. 
§ 96а, фиг. 213) для осевых насосов форму, отличающуюся непрерыв­
ным падением по мере увеличения подачи.
Коэфициент быстроходности насоса (по основным данным насоса: 
расход воды 0,8 м^/сек при напоре в 19 м  и 720 об/мин. —  Ред.)у 
определенный по уравнению (2) § 81, равен «, =  420.
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■ "А  = Л у таких
Заводом Вейзе-Зоне изготовляются под названием „М упа“ (фиг. 291) 
насосы с лопатками типа Лавачека, теория которых была приведена 
в § 87. Характеристические кривые для этих насосов показаны на 
диаграмме фиг. 291а. Коэфициент быстроходности равен пб =  450 
(насос подает 40 м г{мин при напоре 8 м  и при 720 об/мин— 
Ред.). Принимая во 
внимание односторон­
ний подвод воды, эту 
величину коэфициента 
быстроходности следу­
ет признать весьма зна­
чительной. Кривые на­
поров также и у этого 
насоса быстро па­
дают. Примечательна 
конструкция безлопа­
точного направляю­
щего аппарата в ко­
жухе, выполненном в 
виде тела вращения.
(Второй боковой стен­
ки у рабочего коле­
са нет. —  Ред.) Коль­
цевое пространство 
приближено возмож­
но более к оси для 
того, чтобы уменьшить 
сечения, так как ско­
рости увеличиваются 
по направлению к оси 
по теореме площа­
дей, Поэтому момент 
количества движения 
при выходе из колеса
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Фиг. 290. Характеристики насоса фиг. 289.
быстроходных машин 
сравнительно невелик.
Подобные же насо­
сы, называемые в и н ­
т о в ы м и  н а с о с а м и ,
строятся и другими заводами, причем у них выходные кромки лопаток 
в меридиональном сечении весьма значительно наклонены к оси, а 
угол (З3 меняется вдоль выходных кромок согласно § 92. Форма лопа­
ток в каждом отдельном случае различна в зависимости от условий 
работы. Рабочее колесо, изображенное на фиг. 292, благодаря большой 
поверхности лопаток подходит для больших напоров (больше 12 м) 
или больших высот всасывания и соответствует конструкциям насосов 
фиг. 197 или 291. Колесо, изображенное на фиг. 293, напротив, пред­
назначается для машин большой быстроходности, так как оно имеет 
меньшее число сравнительно коротких лопаток и по своему характеру
приближается к коническому пропеллеру (фиг. 200). Эти колеса по 
сравнению с осевым пропеллером имеют преимущество в том, что по­
требление мощности возрастает с уменьшением нагрузки не все время1. 
То, что колесо (фиг. 292) имеет форму транспортерного шнека, делает
4 4 6  р. Конструкции насосов и насосных установок
Фиг. 291. Насос низкого давления типа Мупа с лопатками 
Лавачека фирмы Вейзе.
возможным в этом тихоходном типе насоса при некоторых обстоятель­
ствах (§ 117е) самовсасывание, особенно если длину лопаток увели­
чить за счет их количества. 
Если при этом каналы между 
лопатками достаточно широки, 
т. е. число лопаток достаточно 
мало, то эти рабочие колеса 
могут применяться для подачи 
загрязненных и густых жид­
костей (бумажная масса). При 
двух лопатках могут подаваться 
жидкости грубо грязевого ха­
рактера (например, свеклович­
ная резка). Завод Вейзе-Зоне 
выполняет ввиду этого рабо­
чие колеса у периферий с так 
называемыми „обратными ло­
патками" (фиг. 291), которые 
отбрасывают загрязняющие во­
ду материалы от сальников. 
При больших расходах воды, как то обычно имеет место в водо­
отливных ирригационных установках и притом обычно еще и при очень 
небольших напорах, радиальный отвод воды от колес привел бы к очень 
большим сечениям спирали и, следовательно, к слишком дорогостоящим
н
Фиг. 291а. Характеристики насоса фиг. 291.
1 См. также 2.УП1, т. 73 (1929), стр. 186, фиг. 23.
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конструкциям. В этих случаях при­
меняют осевые направляющие устрой­
ства и тем самым конические рабо-
Фиг. 292. Полуосевое коле­
со Борзиг.
Фиг. 293. Полуосевое колесо 
Зульцер.
чие колеса, подобные описанным в § 91а и 92, а также в скважинных 
насосах. Фиг. 294 изображает вертикальный насос подобного рода,
предназначенный для шлюза ка­
нала Везель-Даттельн и подающий 
3,2 мъ{сек при напоре 10—12 м 
и 235 об/мин. Конструкция рабо­
чего колеса и направляющего 
аппарата в точности соответствует 
приведенному в § 91а примерно­
му расчету. Только в данном слу­
чае имеется меньшая быстроход­
ность1. Следует обратить внима­
ние на то, что втулка здесь при- 
болчена к колесу ради уменьше­
ния в лопатках усадочных напря­
жений, вызванных отливкой. Кон­
струкция насоса с горизонталь­
ным валом изображена на фиг. 295. 
В ней кожух имеет разъем по го­
ризонтальной плоскости. Соответ­
ствующие этому насосу характе­
ристики приведены на фиг. 295а.
Обычно для напоров, меньших 
8—-10 м, и значительных расхо­
дов воды стремятся конструиро­
вать насосы с большей быстро­
ходностью, чем та, которую дают 
вышеописанные конструкции на­
сосов, ибо этим самым уменьша­
ется стоимость установки и по-
1 См. также 2. \'Ш, т. 74 (1930), 
стр. 1228. вым колесом и осевым направляющим аппаратом (Вез1епЬоз1е1 & ЗоЬп, Вгешеп).
т
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Фиг. 295. Горизонтальный насос для мелирацион- 
ной насосной станции (МайеГЗсЬту'айгкорКшегке).
вышается экономичность. В этом случае .осевые колеса оказываются 
■более подходящими.
Переходной формой являются винтовые насосы завода бр. Шторк, 
показанные на фиг. 296 ч -  298. Насос снабжен горизонтальным валом 
и развивает напор в 0,8—-1,3 м  при подаче 950 м?1мин и 53 об/мин. 
Этим данным соответствует коэфициент быстроходности 770. Вода
движется в колесе все 
же еще по слегка кони­
ческой поверхности по­
добно тому, как и в на­
сосах, описанных выше. 
Очертание направляющих 
и рабочих лопаток, по­
казанных на фиг. 298 
(представляющей собой 
цилиндрическое сечение 
через них), потребовало 
большого числа лопаток, 
что уменьшает величину 
к. п. д. и не позволяет 
достичь более значитель­
ной быстроходности вви­
ду трения о поверхности 
этих лопаток. Поэтому 
в настоящее время завод 
бр. Шторк применяет кон­
струкцию, описанную в 
§ 91а. Обычно для таких 
условий предпочитают 
ставить пропеллерные ко­
леса, которые были де­
тально описаны в § 94 — 
96. Фиг. 299 схематиче­
ски изображает пропел­
лерный насос1, который 
интересен, во-первых, 
тем, что внутри колена 
«оставлена направляющая лопатка (см. конец § 14), и затем в особенно­
сти тем, что перед всасывающим отверстием насоса имеется направ­
ляющее тело С, назначением которого является недопущение завихрения 
потока при входе. Подобные вихри могут возникнуть (см. § 78, а, ко­
нец п. а) у оси всасывающего трубопровода в том случае, если при­
текающей воде будет сообщено какой-либо причиной (например, не- 
симметрией водозаборного бассейна относительно пункта водозабора) 
вращательное движение. При значительном диаметре всасывающей трубы 
момент скоростей закручивания легко достигает такой величины, кото­
рая нужна для образования „пустотного сердечника1* (ЗсЫаисЬЬИбнп^) 
и тем самым для кавитации.
1 Заимствовано из Ро\уег, январь 13, 1931, стр, 62.
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Повышение быстроходности может быть достигнуто разделением 
потока (многопоточной конструкцией насоса). При этом коэфициент 
быстроходности возрастает согласно уравнению (2) § 81 пропорцио­
нально корню квадратному из числа потоков.
На фиг. 300 показана конструкция такого многопоточного насоса 
АЕО с двумя сдвоенными колесами, который с одной стороны сое­
динен с турбиной, а с другой стороны — с комбинированным на­
сосом для воздуха и конденсата. Кожух, подробно изображенный на 
фиг. 301 -г- 302а, имеет спиральный выходной канал и разъем в горизон­
тальной плоскости, так как демонтаж возможен лишь в вертикальном 
направлении. На основании данных, изложенных в § 52 (см. стр. 190), 
направляющий аппарат в данной конструкции не является необходимым. 
Насос опирается на фундамент коробками своих подшипников. Надо 
указать на легкий доступ внутрь насоса через люки. Рабочие колеса 
для удобства в их изготовлении выполнены с разъемом в плоскости 
симметрии, перпендикулярной к оси.
При применении многопоточной системы насосов для более значи­
тельных напоров и подач, как то, например, имеет место в коммуналь­
ных водоснабжающих установках, следует отдавать предпочтение кон­
струкциям с направляющими лопатками по сравнению со спиральным
29 Зак. 4077. — Центробежные и пропеллерные насосы.
450 Р. Конструкции насосов и насосных установок
кожухом. При этом получается типичный для городского водоснабжения 
насос, непосредственно соединенный с паровой турбиной (фиг. 313). 
На фиг. 303 и 303а изображен такой насос с двумя колесами, подаю­
щий при напоре 30 м  и 730 об/мин. 
55 м%[мин. Насос имеет спиральный кожух 
выполненный для получения большей жест­
кости с продолжениями направляющих ло­
паток К
Как указано в § 78Ь, а. многопоточные 
насосы обладают склонностью к кавитации 
из-за резких поворотов на 180° водоподво­
дящих каналов перед входом в колесо. 
Резкие же повороты неизбежны, поскольку 
всегда стремятся иметь короткий вал. Этим 
объясняется то, что в настоящее время пред­
почитают включать между мотором, имею­
щим большое число оборотов, и насосом 
зубчатую передачу, позволяющую настолько 
уменьшить число оборотов насоса, что ока­
зывается возможным применить насос с од­
носторонним подводом воды (фиг. 272) или 
одно колесо с друхсторонним подводом 
(одно сдвоенное колесо) — фиг. 258, 314. 
Поэтому за последние годы многопоточный 
тип насосов значительно потерял свое зна­
чение.
Противоположностью этим быстроходным 
насосам являются так называемые тихоход­
ные насосы (насосы с особо низким коэфи- 
циентом быстроходности). Таковыми явля­
ются насосы с парциальным подводом воды 
к колесу, при котором одно и то же колесо 
может быть последовательно использовано 
несколько раз. Так как насосы этого типа 
с большим успехом заменяются поршневыми 
насосами и так как они имеют лишь неболь­
шое значение, то мы не станем освещать их 
более подробно.
Фиг. 299. Осевой насос 
(ХУезИпдйоизе Е1ес. & М1§. 
Со).
А — предохранительная гильза; 
В  — резиновый подшипник с во­
дяной смазкой; С — направляю­
щий насадок при входе; О — на­
правляющий аппарат; Ь — встав­
ная бронзовая гильза; 5  — на­
правляющие лопатки.
ИЗ. СПЕЦИАЛЬНЫЕ ТИПЫ НАСОСОВ
а) Переключаемые насосы. Ширина диа­
пазона применения центробежного насоса за­
висит от степени его пригодности для всевоз­
можных специальных условий. Однако центробежные насосы допускают 
при постоянном числе оборотов лишь весьма небольшие изменения в ве­
личине создаваемого ими напора. Поэтому для получения возможности
1 См. 2. §ез. ТигЫпеп^ез., 1912, стр. 225. Другие конструкции подобного 
рода описаны В г и т а п п  в 2. УБ1 1913, стр. 1858 и л и  2. §ез. ТигЫпеп\уез., 
1914, стр. 309, далее 5с Ьг б1ег ,  2. §ез. ТигЫпегшез., 1912, стр. 199, 222, 234.
113. Специальные типы насосов 451
применять насос при различных режимах работы его§конструируют'так, 
что в нем можно изменять включение отдельных ступеней. Такая осо­
бенность (переключаемость) прежде всего нужна для пожарных насосов. 
На фиг. 304 и 305 изображен переключаемый насос завода бр. Шторк, 
имеющий весьма широкую область применения. Это достигается тем, 
что все ступени (каждая из них в отдельности или группы их) могут быть 
включенными параллельно или последовательно друг*другу. Если по­
дача одного колеса равна <2, а напор к, то при шестиступенчатом на­
сосе можно получить следующие комбинации:
1. При последовательном включении всех ступеней получаем подачу 0. 
и напор 6 к.
2. При параллельной работе двух групп по три последовательно 
включенных колеса — подача 2 (2, напор 3 к.
3. При трех параллельных группах по два последовательно соеди­
ненных колеса — подача 3<2, напор 2к.
4. При параллельном соединении всех шести колес — подача 6 <2
и напор к. *
Ь) Насосы для грязной воды. При подаче грязной воды прихо­
дится заботиться о том, чтобы находящиеся в воде посторонние тела 
не могли забить каналы между лопатками. Поэтому сечения этих ка­
налов должны быть возможно большими, иначе говоря, число лопа­
ток— возможно малым. По тем же причинам исключается и примене­
ние направляющих лопаток; при этом также следует избегать много­
ступенчатых и многопоточных конструкций насосов. Вал насоса не 
должен входить в соприкосновение с подаваемой жидкостью, так как 
он либо может оказаться обмотанным волокнистыми веществами, содер-
29*
Фиг. 301.
Фиг. 302
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Фиг. 303. Фиг. 303а.
Фиг. |303—303а. Насос с четырехсторонним всасыванием (многопоточной конструкции) и направляющим аппаратом 
фирмы С. Н. Оас^сг & Со для подачи 55 м3/мин, Н =  30 м при 730 об/мин.
ф-слю
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Фиг. 304. Фиг. 305.
Фиг. 304 и 305. Насос с переключающимися ступенями ОеЪг. 31огк-Неп^е1о.
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жащимися в воде, либо примеси в воде могут вызывать износ вала. 
Поэтому наибольшее применение имеют колеса, консольно сидящие на 
валу и имеющие одностороннее всасывание. Если приходится прибе­
гать к конструкции с двухсторонним всасыванием или с двумя под­
шипниками, то рекомендуется окружать вал неподвижной трубой.
Весьма важным условием 
является также легкая до\ 
ступность всех внутренних 
деталей. В связи с этим при 
проектировании насоса не­
обходимо предусмотреть на­
личие легко открываемых 
люков для чистки.
Что касается формы вход­
ной кромки лопаток, то она 
зависит от рода веществ, 
загрязняющих жидкость. При 
наличии примесей, оказы­
вающих сильное механиче­
ское или химическое воздей­
ствие, применяются лопатки с тупой входной кромкой, которые не так 
быстро изнашиваются Ч При наличии волокнистых примесей применяются 
лопатки'" с заостренной входной кромкой, перед которой часто поме-
Фиг. 307. Насос для густых жидкостей (Мазей.-Р. 
Оййеззе О. т . Ь. Н., Озсйегз1еЬеп).
щают специальные ножевые очистители, разрезающие задержавшиеся 
волокна. В дальнейшем описываются только такие конструкции насо­
сов, которые значительно отличаются от обычных.
На фиг. 306 изображен насос для сточных вод с двумя утолщен­
ными и закругленными с входной стороны лопатками, открытым спе­
реди колесом и концентрическим кожухом. Еще большую надежность 
против задерживания нитей и подобных примесей имеет конструкция, 
в которой оба канала соединены в один 8-образный (колесо а 
фиг. 307). С обеих сторон колеса помещены прокладки в виде дис­
ков Ъ, ограждающих стенки кожуха от износа. Такое мероприятие
1 См. также 2. УЭР 1922, стр.350, фиг. 4 и 5; далее Епфпеег 1924, стр. 678; 
РгакЧ Мазей.-Копз1г., 1926, стр. 150 и след.
может быть рекомендовано лишь для подачи жидкостей, вызывающих 
большое изнашивание колеса, как, например, при воде с примесями 
золы, шлака, песка, руды и т. п.Л  В тех случаях, когда это оказы­
вается возможным, к сальникам подводят в качестве „защищающей“ 
их жидкости чистую воду.
Для жидкостей, содержащих весьма грубые примеси, завод Борзиг 
применяет конструкцию, показанную на фиг. 308—308а, отличающупося 
также 3-образной открытой лопаткой. Входное отверстие изображено 
на фиг. 308а пунктиром. Расположение его относительно лопатки та­
ково, что задержка примесей на лопатке исключается.
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Фиг. 308. Фиг. 308а.
Фиг. 308 и 308а. Насос для загрязненной воды (Вогзщ-НаИ, Туре ,,Ке1Ш“).
При густых (вязких) жидкостях, так, например, при масле, дегте, 
сахарной патоке и т. п., развиваемые напоры значительно меньше, чем 
при воде, за счет связанных с этой вязкостью потерь на трение 2.
Многоступенчатые насосы, изготовляемые заводом Андритц3, строятся 
им для подачи продуктов гидравлического золоудаления, состоящих 
из размельченных шлаков и золы (1 часть) и воды (15 частей), по 
типу, изображенному на фиг. 309 и 309а. В этой конструкции также 
применены специальные, защищающие кожух от истирания, вставные 
стенки из особо вязкой твердой стали. Через зазоры у колес, так же 
как и у сальников, непрерывно пропускается специальная вода. Эта 
промывающая вода поступает в пункте а, проходит через пространства, 
образованные вставками I, к  и I и стенками кожуха, и затем по отвер­
стиям §' и /  притекает к сальникам, а по отверстиям е и Ъ— к зазо-
1 Литература по землесосным (баггерным) насосам см. 2. УБ1, 1906, стр. 
1972; 1908, стр. 2004; 1913, стр. 1854 (а также 1937, стр. 258. — Ред.)
2 Огйп,  Баз УегЬаИеп уоп Кге:зе1рптреп Ье1 Рбгбегип§ зерг гаРег Р1йз- 
зфкеРеп, РбгбеНесРп., 1932, гетр. 7/8.
3 А .О. ш АпйгЦг (51е1еггпагк). См. О е з с Р, 2. §ез. ТигЫпеп\уез., 1915, стр. 124.
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рам колеса. Число и размеры изнашивающихся поверхностей сделаны 
возможно меньшими. Уравновешивание осевого усилия достигается тем, 
что пространство за 
последним колесом со­
единено трубой к с 
пространством перед 
первым рабочим коле­
сом. Изображенный на­
сос дает 660 л!мин 
при напоре 25 м  и 
950 об/мйн.
с) Насосы для кис­
лот1. При подаче кис­
лот приходится все ча­
сти машины, соприка­
сающиеся с подаваемой 
жидкостью, покрывать 
кислотоупорным мате­
риалом. Для этой цели 
применяется, например, 
свинец или резина2.
Очень часто из кисло­
тоупорного материала 
изготовляются и кожух 
насоса и рабочее ко­
лесо. Завод Амаг-Хиль- 
перт (Ата^-НПрег!) из­
готовляет подобные на­
сосы (фиг. 310) из фер- 
росилициевого сплава, 
так называемого тер- 
мисилида завода Круп- 
па (содержание 31 до 
18%), причем из чугуна 
изготовляются только 
станина 7) и прижим­
ное кольцо Т0. Поверх­
ности уплотнений шли­
фованы, а сальники сде­
ланы двойными с тем, 
чтобы кислота, прошед­
шая через набивку пер­
вого, могла отводиться 
через отверстие /?, име­
ющееся между ним и 
набивкой второго. Так 
как установка насосов 
обычно такова, что кис-
1 См. также 5и12ег-Нипс1зсЬаи, 1931, № 4, стр. 84 и слет,
- Фабрики резиновых изделий (Ошшптогегк) Егпз! Кшерег!, ЕоЬаи 5 а .
Ф
иг
. 
30
9.
 
Ф
и
г. 
30
9а
.
Ф
и
г, 
30
9 
и 
30
9а
. 
М
но
го
ст
уп
ен
ча
ты
й 
на
со
с 
дл
я 
во
ды
," 
со
де
рж
ащ
ей
 з
ол
у 
(А
пб
гй
х)
.
458 Р. Конструкции насосов и насосных установок
■лота^притекает к насосу с напором около 1 м, сальники разгружаются 
от этого давления тем, что втулка колеса с отверстиями, служащими 
для уравновешивания осевого усилия, выполняется в виде осевых ло­
паток, которые создают разрежение позади колеса (т. е. у сальника).
Фиг. 310. Насос для кислоты (из термисилида) Атад-НПрег!- 
РедпИгЬШе.
Термисилид является материалом весьма твердым и хрупким и об- 
рабатывается до нужных размеров только шлифовкой, поэтому боль­
шинство заводов применяет в 
настоящее время еще сплавы 
Крупна У2А, У4А, У6А 
(хромоникелевые стали), кото­
рые обрабатываются значитель­
но лучше и обладают той же 
кислотоупорностью. В каждом 
данном случае материал, под­
ходящий для изготовления на­
соса, должен подыскиваться в 
зависимости от сорта подавае­
мой жидкости. Насосы для по­
дачи кислот, изготовляемые за­
водом Рейнхютте (КЬешЬийе 
ОшЬН, В1еЬпсЬ а. КЬеш) 
имеют иную конструкцию А 
Особой кислотоупорностью 
отличаются керамиковые насо­
сы, которые противостоят всем 
кислотам за исключением пла­
виковой и которые могут быть 
выполнены с значительным со­
противлением на сжатие, дохо­
дящим 2 до 7 000 кг/см2. Фиг. 311 изображает подобную конструк­
цию завода германских^: керамических изделий (Оеи1зсЬеп Топ- ипй
•Фиг. 311. Насос из керамики для кислоты 
(ОеНзсЬе Топ- ипй 51е1п2еид\уегке).
1 См. 2 . У 0 1 , т. 7 3  (1929) №  6, с т р . 185.
2 2 .  УЭ1, т. 71 (1927), стр . 122, 1560.
51еш2еи§р\гегке АО., Берлин-Шарлоттенбург), в которой все внутренние 
части, а также вал и колесо, выполнены из керамики. Части кожуха 
скрепляются при помощи внешних чугунных обойм. На задней стороне 
колеса имеются лопатки (как и в случае фиг. 291), служащие для раз­
грузки сальника и также вызывающие осевое усилие, действующее 
в направлении подшипника.
114. СРАВНЕНИЕ ЦЕНТРОБЕЖНОГО НАСОСА С ПОРШНЕВЫМ
Коэфициенты полезного действия хороших центробежных насосов 
колеблются в зависимости от режима работы в пределах от 65 до 88°/0.
У поршневых насосов, если не иметь в виду малых напоров, при 
тех же обстоятельствах легко достичь 85— 90°/0.
Несмотря на более значительный расход энергии в работе, центро­
бежные насосы во многих случаях оказываются более выгодными, чем 
поршневые, и именно по следующим причинам:
Общая стоимость эксплоатации насоса складывается из:
1) стоимости энергии, например, тока, угля и т. д.;
2) процентов и амортизационных сумм на затраченный капитал (по­
стоянные эксплоатационные расходы);
3) стоимости обслуживания, смазочных и обтирочных материалов 
и ремонта;
4) потерь от простоев, вызванных неисправностями.
Поименованные в пн. 2 — 4 составные части общих расходов
у центробежных насосов в общем меньше, чем у поршневых.
Затем у центробежных насосов меньше п о с т о я н н ы е  э к с п л о а ­
т а ц и о н н ы е  р а с х о д ы ,  потому что центробежный насос вместе 
с непосредственно соединенным с ним мотором значительно дешевле, чем 
поршневой насос, снабженный в большинстве случаев гораздо более 
сложным приводом. Это обусловливается значительно меньшим весом 
центробежного насоса вследствие отсутствия у него кривошипного ме­
ханизма, рамы с маховиком, , воздушного колпака и меньших разме­
ров мотора. В случае электрического привода для поршневого насоса 
почти всегда требуется передаточный механизм для снижения боль­
шого числа оборотов электромотора до величины, допустимой с точки 
зрения работы клапанов и имеющихся при этом ускорений и замед­
лений масс воды между обоими воздушными колпаками. В случае при­
вода в виде парового двигателя поршневой насос непосредственно сое­
диняют с поршневым штоком паровой машины. Но и в этом случае 
расходы на агрегат (включая з д а н и е  и ф у н д а м е н т )  получаются 
более значительными, чем при паровой турбине с центробежным на­
сосом. Насколько велико р а з л и ч и е  в р а з м е р а х  п о т р е б н о г о  
з д а н и я ,  видно из фиг. 312 и 312а, изображающих насосную стан­
цию городского водопровода в Эссене.
О б с л у ж и в а н и е центробежного насоса требует только надзора 
за подшипниками насоса и мотора. (У поршневого насоса имеется го­
раздо большее число мест, подлежащих смазке, которые требуют уси­
ленного внимания и большого расхода масла. — Ред.) С т о и м о с т ь  
т е к у щ е г о  р е м о н т а  у центробежных насосов также гораздо ниже.
Отсюда само собой следует, что простои, вызванные неисправно­
стями, играют у  центробежных насосов меньшую роль, чем у поршневых.
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Таким образом составные части общих эксплоатационных расходов, 
поименованных в пп. 2, 3 и 4, для центробежных насосов меньше и 
только расход энергии больше, чем для поршневых насосов. Следова­
тельно, применение центробежных насосов будет уместным во всех тех
Фиг. 312 и 312а. Насосная станция шпиленбургского городского 
водопровода г. Эссен. Каждый из центробежных насосов I и II 
имеет ту же подачу, что и поршневой насос1.
случаях, где стоимость энергии играет второстепенную роль, по срав­
нению с другими расходами, в особенности —  с процентами и погаше­
нием основного капитала. Это имеет место в следующих случаях:
1) при больших подачах воды и малых напорах (насосы для по­
дачи охлаждающей воды в конденсаторы, насосы осушительных устано-
1 Стоимость обоих центробежных насосов, включая трубопровод, соста­
вляла 160 000 марок. Стоимость стоящего рядом поршневого насоса с произво­
дительностью, равной производительности одного турбонасоса, была равна 
280000 марок. Таким образом турбонасосы стоят примерно в четыре раза де­
шевле поршневых. См. Вг иша пп,  2. УБТ, 1913, стр. 1901.
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вок, насосы для доков и т. д.), так как в этих случаях поршневой 
насос при высокой его стоимости должен был бы обладать при не­
значительном расходе энергии очень большим объемом цилиндра и, 
следовательно, низким к. п. д.;
2) при любых величинах подач и напоров в тех случаях, когда 
время работы насоса непродолжительно, как, например, в пожарных на­
сосах, насосах для домового водоснабжения, в резервных агрегатах и т. п.
Кроме того, центробежному насосу вообще следует отдать пред­
почтение в том случае, если единственно возможным является электри­
ческий привод, так как при центробежном насосе отпадает надобность 
в промежуточной передаче и связанная с нею потеря энергии. Кроме 
того, быстроходный мотор, вращающий центробежный насос, обладает 
(во всяком случае при трехфазном токе) лучшим к. п. д., чем тихоход­
ный мотор поршневого насоса, и не требует за собой постоянного 
присмотра.
При очень больших производительностях, как того, например, тре­
бует в о д о с н а б ж е н и е  б о л ь ш и х  г о р о д о в  или к р у п н ы х  
п р е д п р и я т и й ,  центробежный насос с паровым приводом оказы­
вается в настоящее время равноценным поршневому насосу даже и 
в отношении расхода пара, так как благодаря появлению быстроходных 
передач стало возможным обеспечить работу как турбины, так и насоса 
при наиболее благоприятных (оптимальных) для них числах оборотов К 
При этом полностью проявляются все преимущества паровой турбины: 
небольшие размеры, простота ухода, экономия в расходе смазочных ма­
териалов и чистота конденсата.
Если сравнить работу паротурбинного центробежного насоса с ра­
ботой паромашинного поршневого насоса без маховика (конкурирующих 
между собой при питании паровых котлов), то в них расход пара ока­
зывается одинаковым уже при с р е д н и х  п р о и з в о д и т е л ь н о с т я х .  
Это происходит из-за того, что паровые насосы без маховика рабо­
тают с почти полным наполнением, т. е. почти (или совсем) не исполь­
зуют работу расширения пара, имея' весьма несовершенное использова­
ние пара. Только при малых подачах питательной воды поршневые 
насосы еще не могут быть вытеснены центробежными насосами, кото­
рые для таких условий получили бы слишком высокие числа оборотов 
или неблагоприятные очертания колес (§ 74).
При проектировании насосной установки рекомендуется разрешать 
вопрос о том, какого рода насосы дешевле в эксплоатации, при по­
мощи экономического подсчета, учитывающего все четыре вышеупомя­
нутых слагаемых. Однако при выборе часто отдают предпочтение цент­
робежным насосам даже в том случае, когда общие расходы для них 
получаются более высокими, ибо все их эксплоатационные преимуще­
ства не могут быть учтены подсчетом; притом закрытие напорной зад­
вижки не может вызвать поломки машины или трубопровода, как при 
поршневом насосе. Также при них нет надобности опасаться ударов 
и колебаний в трубопроводе, легко возникающих при поршневых на­
сосах вследствие недостаточного объема воздуха в воздушных колпаках.
Во всех случаях, когда от насоса требуется подвижность, как, на-
1 2. VI)I, 1929, стр. 539 и след.; далее АЕО-МШ., 1925. тетр. 4, стр. 134, 
тстр. 10. стр. 319; 1929, тетр. 4, стр. 262; НШе 26 немец, издание, т. 2. стр. 631.
462 Р. Конструкции насосов и насосных установок
пример, для пожарных насосов, для спускных насосов рудничного во­
доотлива, шахтных насосов и т. д., решающими факторами являются 
преимущества в виде малых габаритов и легкого веса насоса. В этих 
случаях в настоящее время почти исключительно употребляются цент­
робежные насосы.
115. ПРИМЕРЫ БОЛЬШИХ НАСОСНЫХ УСТАНОВОК
а) Насосы городского водоснабжения с паротурбинным приво­
дом. На фиг. 313—313а изображен случай непосредственного соедине-
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Фиг. 313.
Фиг. 313 и 313а. Насосная станция с приводом от паровых турбин Шарлоттен 
мя/час, напор 69 м при 2 700 об/мин. Главный насос используется одновременно
нен фирмой МаНе1-5сЬ\уаг2корйЛУегкеп).
ния паровой турбины и насоса, который из-за большой подачи и вы­
сокого числа оборотов (см. текст под фигурой), был выполнен в виде 
многопоточного насоса (см. § 75а; фиг. 300, стр. 449 и след.) Г Вода, 
засасываемая насосом, служит в  то же время и охлаждающей е о д о й  для
1 Вг и т а п п ,  2. УБ1, 1913, стр. 1856 и след.
турбинного конденсатора, для чего во всасывающий трубопровод вклю­
чен поверхностный конденсатор. Так как отношение количества, охлаж­
дающей воды к количеству пара очень велико, то нагрев воды очень, 
мал и составляет всего 1,5° С. Этот нагрев допускают ради того, что 
при этом вся установка получается более простой и более дешевой 
и что при этом расход пара уменьшается благодаря' лучшему вакууму 
и отсутствию весьма неэкономно работающей турбинки, служащей 
приводом насоса, подающего к конденсатору охлаждающую воду'.
С главным насосом непосредственно соединен ротационный воздуш­
ный насос системы Вестингауз Леблан. Вертикальный конденсатный
насос, к которому конденсат должен при­
текать с напором и который ради этого 
расположен глубоко внизу, приводится в 
движение посредством винтовых колес и 
вертикального промежуточного вала от­
вала регулятора турбины. Насос этот вви­
ду небольшого расхода воды выполнен 
многоступенчатым.
Насосы городского водоснабжения, при­
водимые в движение паровыми турбина- 
1 1 ми, в последнее время стали значительно
более экономичными за счет ^усовершен­
ствования зубчатых передач, так как с 
ними оказалось возможным и насос и 
турбину использовать на наиболее выгод­
ном для каждого из них числе оборотов,. 
На фиг. 314, 315 и 315а показан общий 
вид установки подобного рода г. Насос, 
изображенный отдельно на фиг. 258 и 
258а, имеет в этом случае одно сдвоенное 
колесо с широкими каналами, вода под­
водится к колесу плавно без крутых пово­
ротов, чем обеспечивается высокий к. п. д. 
и большая высота всасывания. В то время, 
как в описанной ранее, более старой, 
установке (фиг, 313) удельная работа 1 кг 
пара при 8 ати и 350° С равна 45 мг 
что в то время считалось весьма хоро­
шим показателем, в установке гамбург­
ского водопровода 1 кг пара 15 ати и 
350° С совершает удельную работу в 60 м„ 
т. е. здесь расход пара такой же, как и 
у лучших поршневых насосов2. Для более 
высоких напоров насосы выполняют (счи­
таясь с высотой всасывания) многоступен­
чатыми 3 вроде изображенного на фиг. 272.
Теперь часто даже для конденсационных насосов обычных паро-
1 См. отчет Но Нша п  и. З с й г о й е г  в ,1ш 1 ц 5 1 г 1 е-В 1 Ы !о 1 Ь ек “, 4 год изда­
ния, т. 25 (1928), стр, 45.
2 2. УШ, т. 73 (1929), стр. 539 и след.
3 2. УБ1, т. 70 (1926), № 46; стр. 1521; АЕО-МШ., 1925, тетр. 4, 10 и 1]
Фиг. 313а.
бургского водопровода; подача 1 440 
для охлаждения конденсатора. Выпол-
турбинных установок между насосом, подающим охлаждающую воду, 
и ведущей его турбиной включают зубчатую передачу с тем, чтобы 
избежать надобности в разделении потока (т. е. в многопоточной си­
стеме устройства насоса). В то же время насосы, подающие конденсат 
(питающие насосы), присоединяются к двигателю непосредственно, так 
как подачи этих насосов по сравнению с напором незначительны. При 
этом, как правило, предусматривается автоматическое переключение при­
вода от парового на электрический 1.
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Фиг. ,314 — 315а. Паротурбонасос 
Гамбургского водопровода (АЕО) 
855 об/мин у насоса и 5 400 об/мин. 
у турбины.
Фиг. 315а
Если насосы городского водоснабжения имеют электрический при­
вод, то простота центробежных насосов позволяет обходиться совер­
шенно без присмотра за работой насоса, причем при малых произво­
дительностях как пуск, так и остановка производятся поплавком или 
манометром'2 (полная автоматичность), а при средних и больших про­
изводительностях только остановка мотора (полуавтоматичность).
Ь) Водоотливные установки в горном деле. Напоры, которые при­
ходится преодолевать при удалении воды, проникающей в шахты, в боль­
шинстве случаев весьма значительны и достигают в некоторых шахтах 
тысячи и более метров. Поэтому, несмотря на сравнительно большие 
количества перекачиваемой воды, число ступеней получается все же
1 См. АЕО-МИ1, 1926, тетр. 3, стр. 66; 1929, тетр. 2, стр. 25; Оаз-и. \Уаз- 
зегГасЬ, т. 68 (1925), стр. 180.
2 Вгом’п Воуеп МНЕ, 1925, тетр. 12, стр. 251 и след. АЕО-МдЦ., 1929, 
-гетр. 4, стр. 300.
Намного больше, чем то, которое может быть размещено в одном ко­
жухе. В этих случаях устанавливают два последовательно включенных 
насоса: один низкого, а другой высокого давления. Эти насосы приво­
дятся в движение общим электромотором, как показано на фиг. 316, 
или же каждый из насосов может быть снабжен отдельным двигателем1.
В последнем случае необходимы два мотора половинной мощности 
каждый, стоимость которых немного превышает стоимость одного мо­
тора суммарной их мощности. Зато в этом случае имеется преимуще­
ство, заключающееся в том, что в качестве резерва необходим только 
один (половинный) агрегат, который, смотря по надобности, заменяет 
насос высокого или низкого давления. Очевидно, что этот агрегат дол-
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Фиг. 316. Фиг. 316а.
Фиг. 316 и 316а. Насосная камера в шахте. Два четырехступенчатых насоса 
подача 4 м^/ман, Н  =  385 м при 1 470 об/мин.
жен обладать прочностью насоса высокого давления. Кожух насоса вы­
сокого давления обычно отливается из стали, а в насосах низкого да­
вления — из чугуна. Все остальные детали делаются совершенно одина­
ковыми. Каждый из насосов должен быть снабжен самостоятельным 
приспособлением для уравновешивания силы осевого давления также 
и в случае применения общего мотора.
с) Установки для гидравлического аккумулирования энергии. 
Для улучшения использования гидроэлектрических и тепловых станций 
в периоды малой их нагрузки применяют гидравлическое аккумулиро­
вание, для чего при помощи центробежных насосов с электроприводом 
в высокорасположенные аккумулирующие водоемы подают воду из водо­
емов нижележащих; к. п. д. подобных установок равен произведению 
к. п. д. мотора, насоса с напорным трубопроводом, высоконапорной 
турбины с трубопроводом и генератора. Обычно этот общий к. п. д. 
не бывает выше 65°/0.
1 2. VI)I, 1914, стр. 229.
30 Зак. 4077. — Центробежные п пропеллерные пасосы.
Эти установки следует выполнять высоконапорными, так как, чем 
большим в них будет напор, тем меньшим должно быть количество 
воды, а вместе с тем и трубопровод, и аккумулирующее водохрани­
лище, и машинное здание. Таким образом предпосылкой достаточной 
выгодности сооружения гидроаккумулирующей установки является го­
ристость местности, позволяющая достигать значительных напоров (по 
меньшей мере 100 м) без применения длинных трубопроводов.
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Фиг. 317. Разрез и план гидроаккумулирующей уста­
новки НегЗеске, выполненной фирмой УоШт-НеМепЬехт.
Турбина Генератор Мусрта насос
Фиг. 317а. Взаимосвязанная установка машинных 
агрегатов станции НепЗеске.
Первая установка такого рода была выполнена в Италии в 1894 г. 
фирмой Зульцер К С тех пор число таких установок все время возра­
стает г. Фиг. 317 изображает два разреза установки Хердеке, соору­
женной в 1930 г. Рейнско-Вестфальским электрическим о-вом. Эта уста­
новка имеет назначением покрывать пики нагрузок, приходящихся на 
электростанции этого о-ва, и служить всегда готовым резервом на слу­
чай внезапного выпадения из работы какой-либо из станций. Схема- 
одного из трех машинных агрегатов, цифровые данные о которых при­
ведены на фиг. 317, изображена на фиг. 317а. Между турбиной и на-
1 См. 2. УБ1, т. 67 (1923), стр. 827; 2. §ез. ТигЫпепшез., т. 4 (1907), стр. 329.
2 Езсйег \Уузз МШ. 1930, № з, стр. 52; 1928, № 3; 2. УШ, т. 68 (1924), 
стр. 1161; т. 71 (1927); стр. 937 и 1169; т. 73 (1929), стр. 129; т. 74 (1930), 
стр. 409 и 833; П1зсЬ. ШаззепИйзсЬ., 1930, стр. 118.
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сосом находится мотор-генератор, который работает либо как генера­
тор, либо как мотор и который при помощи гидравлической муфты 1 
может быть находу соединен с насосом. Самый насос описан в § 109 
в связи с фиг. 266.
Вследствие большой величины напора, приходящегося на каждую 
ступень, иногда местные обстоятельства побуждают применять верти­
кальные машины с тем, чтобы уменьшить высоту всасывания и тем 
самым [согласно уравнению (16) § 80] не допустить появления кавита­
ции (как, например, в установках 
Хемфурт и Шлухзее). В этих случаях, 
понятно, насос ставится внизу, т. е. 
возможно ближе к водной поверх­
ности, а еще лучше — ниже ее. На­
ряду с таким объединением машин 
в один агрегат применяют и раздель­
ную установку турбины и насоса, 
особенно в небольших установках 
(например, Лейтцах у Мюнхена).
Необходимая при объединении 
машин в один агрегат муфта является 
весьма дорогостоящим элементом 
всей установки и при больших мощ­
ностях не может быть осуществлена 
в виде чисто фрикционной муфты.
Поэтому применяется либоэлектро- 
магнитная муфта, либо недавно по­
явившееся устройство в виде комби­
нации фрикционной муфты с гид­
равлической муфтой Феттингера. В 
последнем случае на валу мотора 
сидит рабочее колесо насоса, кото­
рое подает воду в колесо турбины, 
сидящей на валу насоса. Эта гидра­
влическая часть комбинированной 
муфты при включении доводит чи­
сло оборотов вала насоса до 97%  
от числа оборотов мотора, после 
чего включают фрикционную часть 
муфты, а гидравлическую выключают. Однако этих муфт стремятся из­
бегать вследствие того, что при них приходится опорожнять насос и 
оставлять его рабочие колеса вращающимися в воздухе вхолостую, в то 
время как зазоры должны охлаждаться водой. Имеющиеся попытки 
использовать колеса турбин также и для подачи воды (т. е. и в каче­
стве насоса) до сих пор остались безуспешными 2.
й) Канализационные насосные установки. Если сточные воды дан­
ного города вместе с большим количеством заключающихся в них 
осадков не могут быть отведены непосредственно в реку, то применя-
Фиг. 318. Автоматически работающая 
установка для сточных вод (АЕО) в 
Дальхаузене.
1 Ъ. \Ъ \, т. 74 (1930); № 25, стр. 881.
2 5 с И ш 1 б, А 1 Ь е г 1, Еще ишкеЬгЬаге Кге1зе1тазсЫпе 1йг \*/аззегкгаШ>е1пеК 
Диссертация 51иД§аг1: 1926.
30*
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ются специальные насосы для сточных вод. Для того чтобы избежать 
забивания насоса грязью колеса в этих насосах насаживаются на вал 
консольно (см. § 11ЗЬ); в остальном же применяется обычный тип
е
Фиг. 319а.
Фиг. 319 и 319а. Установка для откачки воды с ради­
альными насосами (Ь. V . Вез1епЬоз1е1 & 5оЬп, Вгетеп).
насоса низкого давления с горизонтальным или вертикальным валом. 
Имея в виду значительные изменения подачи, всю максимальную нагрузку 
разделяют между малыми и большими насосами, причем малые насосы 
рассчитываются для нормального расхода (фиг. 318 1 изображает вы-
1 Заимствовано из АЕО-М111, 1931, тетр. 10, стр. 579.
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полненную АЕО насосную установку, в которой ввиду малой величины 
располагаемой площади применены вертикальные насосы). В данном слу­
чае применены два насоса по 40 л. с. при 1 000 об/мин и два дру­
гих по 100 'л . с. при 600 об/мин, которые в общем подают 1,2 м 5/сек 
при 10 м  напора. Прежде чем достигнуть резервуара, питающего на­
сосную станцию, жидкость проходит через очистительную (осветлитель- 
ную) установку. Включение и выключение насосов, поставленных выше
Фиг. 320.
Фиг. 320 и 320а. Мелиорационная насосная установка 
в Нижнем Египте (Бозейли) с дизельным приводом 
и насосами с двухсторонним всасыванием для по­
дачи 2,15 м?[сек каждый, / 7 = 4  м  при 212 об/мин.
(завод Зульцер).
воды и соединенных с моторами при помощи промежуточных валов, 
производятся автоматическим поплавковым устройством в зависимости 
от высоты уровня в резервуаре. Всасывающие отверстия соответственно 
этому размещены на различных высотах так, что, несмотря на неболь­
шую площадь, занимаемую установкой, они не нарушают друг другу 
притока.
е) Водоотливные (осушительные) установки. Для осушения боло­
тистых низменностей с целью их использовать для сельского хозяйства 
в наиболее низких местах устанавливаются насосные станции, которые 
перекачивают избыточную воду в какой-либо водоотводящий канал или 
реку, отгороженную от осушаемой территории дамбой и т. п. И на­
оборот, может существовать необходимость орошения засушливых земель. 
В обоих случаях как количества перекачиваемой воды, так и величины 
необходимых напоров весьма сильно меняются в зависимости от ат­
мосферных условий Поэтому возможность широкой регулировки 
является весьма существенной. В случае привода от моторов трехфаз- 
ного тока приходится либо разделять всю установочную мощность на ряд 
отдельных агрегатов (фиг. 323), либо пользоваться моторами с пере­
ключением полюсов. В последнем случае получить нужное число обо­
ротов можно путем переключения полюсов остановленной машины.
Наибольшими преимуществами обладает установка с вертикальным 
валом, позволяющая поместить рабочее колесо ниже уровня воды, что 
делает ненужной заливку перед пуском насоса в ход. Фиг. 319 и 319а
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Фиг. 321. Осевой насос фиг. 296. Винтовое колесо диаметра 
3 582 мм, число оборотов мотора 978, насоса 978 -щг- =  53. По­
дача 950 м3/мин, Я  =  0,8 до 1,3 м. (максимальный напор 1,75 м).
изображают подобную установку завода Бестенбостель, Бремен (Вез1еп- 
Ьоз1е1 & 5оЬп). Вал насоса, соединенный помощью зубчатой передачи Ь 
с мотором а, вращается в двух (выше и ниже колеса) подшипниках из 
белого метадла с водяной смазкой. Рабочее колесо насоса с (по типу 
колес Френсиса) имеет лопатки, залитые в его стенки. Шариковый под­
пятник помещается в картере зубчатой передачи Ь. Для включения мо­
тора служит автоматический пусковой прибор е, приводимый в действие 
уровнем воды при посредстве поплавка.
Применение радиального типа колес вызывает необходимость в боль­
шом спиральном кожухе, занимающем много места и имеющем значи­
тельную стоимость даже тогда, когда эта спираль осуществлена, как 
в предыдущем случае, из бетона2. При этом еще и его быстроход­
ность недостаточна, что вызывает необходимость в зубчатой передаче. 
Число оборотов можно было бы повысить путем перехода к насосам 
с двухсторонним подводом воды, но это возможно только при горизон­
тальном их расположении; при этом оно было бы достаточно лишь 
для привода от дизеля. Установка этого типа с четырьмя агрегатами 
фирмы Зульцер изображена на фиг. 320 и 320а.
1 Е. 8 ей и 1г, 2. У01, т. 74 (1930), стр. 1228; далее АЕО-МШ., 1926, тетр. 5; 
1931, тетр. 10.
2 То же можно сказать об установке, описанной в Еп§шеепп§;, т. 129(1930), 
стр. 655 и след., служащей для осушения Зюдерзее.
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При существующих условиях работы осевой тип насосов, и в осо­
бенности пропеллерный, является наиболее рациональным. Установка, 
.изображенная на фиг. 321, с осевым насосом, описанным в § 112
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(фиг. 295), представляет собой конструкцию, весьма благоприятную 
для течения воды. Однако применение горизонтального вала при осе­
вом насосе вызывает опасность кавитации вследствие значительной 
высоты всасывания и одновременно с тем — высокой быстроходности. 
В этих случаях насос, работающий при вакууме, запускается в опо-
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рожненном состоянии, и лишь по достижении полного числа оборотов 
из него удаляют воздух. Это делается для уменьшения пускового мо­
мента (что существенно, 
при синхронных моторах) 
и для воспрепятствования 
обратному перетеканию 
воды в том случае, если 
отсутствует обратный кла­
пан. Из этих же сообра­
жений вакуум устраняют 
и п е р е д  остановкой на­
соса.
Фиг. 322 изображает 
вертикальную установку, 
выполненную заводом 
МАИ. В этой установке 
наименьший напор опре­
деляется осевым разме­
ром колена. Для тога 
чтобы при маленьких на­
порах не переходить к 
установкам с горизонталь­
ным валом, применяется, 
показанная на фиг. 323 
наклонная установка. Эта 
установка соединяет всебе 
хорошие условия для про­
текания воды, характер­
ные для горизонтальной 
установки, с постоянной 
готовностью к работе, 
характерной для верти­
кальной установки, и по­
этому заслуживает осо­
бого внимания. Изобра­
женная установка выпол­
нена на дельте Нила, где 
установлено 68 насосов-, 
одинаковой величины в
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1
Пропеллерные насосы 
применимы для напоров 
до 10 м  без опасности 
появления кавитации. При 
напорах, больших 10 м, преимущества осевых насосов можно сохра­
нить, применяя м н о г о с ту  п е н ч а т ы е насосы такого же ти п а2.
1 Еп§шеепп§, 1931, стр. 762 и след.
2 См. 1-е немецкое издание этой книги и далее Р. К и т  а с И р Оп ТЧуо- 
51а§е РгореПег-Ритрз, ТесЬпо!. Кер. ТоЬоки Ушу., т. 9 (1930), № 2.
ПРИЛОЖЕНИЕ
САМОВСАСЫВАЮЩИЕ НАСОСЫ
116. ОБЩИЕ СООБРАЖЕНИЯ
Центробежные насосы в одном пункте значительно уступают насосам» 
поршневым, именно они не могут засасывать воду при пуске в ход, как это 
делают поршневые насосы, особенно если в цилиндре имеется вода. В первых 
всасывающие трубопроводы и сам насос приходится заливать водой перед, 
каждым пуском. Во вторых к этому еще добавляется также и большая чувстви­
тельность центробежного насоса в отношении неплотностей во всасывающем 
трубопроводе и воздушных мешков, которые образуются при неправильном 
выполнении всасывающего трубопровода и которые могут привести к срыву 
работы насоса (стр. 277).
Этот недостаток особенно важен для автоматизированных насосных уста­
новок, которые должны автоматически пускаться в ход и останавливаться, 
в зависимости от высоты уровня в резервуаре или в зависимости от давления 
в сети. В этих случаях всасывающая труба должна быть постоянно заполнена» 
водой, что возможно, если за насосом не делается обратного клапана, благо­
даря чему давление нагнетательной сети распространяется до самого обратного 
клапана всасывающего трубопровода. Однако этот клапан очень часто недо­
статочно плотен и значительно менее доступен, чем клапан на напорном шту­
цере насоса, могущий одновременно служить и для разгрузки сальников. 
Далее, весьма часто, особенно если вода забирается из колодца, можно рас­
считывать на опускание уровня почти до конца всасывающей трубы и на. 
проникновение в нее воздуха. Самовсасывающие насосы должны употребляться 
в тех случаях, когда необходима постоянная готовность к работе, как, на­
пример, в пожарных насосах, судовых-трюмных и т. п. В общем можно сказать, 
что в большинстве случаев способность к са&овсасыванию повышает 
надежность эксплоатации насоса. За последнее десятилетие была про­
делана большая работа по выработке таких самовсасывающих насосов, 
в результате которой имеется ряд уже выполненных конструкций. Развитие 
насосов этого типа еще не закончено, однако уже можно привести описание 
некоторых из них. Мы не будем рассматривать устройства, в которых заливка, 
всасывающей трубы и насоса производится автоматически из нагнетательного 
трубопровода1 и в которых, следовательно, удаление воздуха не производится 
самим насосом. То же самое относится и к шестереночным насосам и к пла­
стинчатым ротационным насосам (с вращающейся заслонкой).
Идеальный самовсасывающий насос должен иметь возможно меньшую 
длительность всасывания в совокупности с хорошим к. п. д., не меньшим чем 
к. п. д. обычного насоса. Способность засасывать воздух должна сохраняться 
также и во время нормальной работы для удаления проникающих внутрь на­
соса воздушных пузырьков.
117. ПОДАЧА ВОДЫ И ВОЗДУХА ОДНИМ И ТЕМ ЖЕ КОЛЕСОМ
Описанные в этом разделе насосы могут применяться как для перемеще­
ния воды, так и для воздуха. Наиболее типичным представителем таких на­
сосов является насос с водяным кольцом („водокольцевой“ насос).
1 Германский патент 346690, 59Ь2.
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а) Водокольцевые насосы с одним и тем же направлением подачи воды 
и воздуха. Работа лопаток частично положительная, частично отрицатель­
ная. Эти насосы, похожие на коловратные машины, производятся и созданы, 
главным образом, фирмой Сименс-Шуккерт. Звездообразное колесо Ъ (фиг. 324а) 
вращается в концентрическом цилиндре, заполненном частично водой. При 
вращении образуются (фиг. 324Ь) концентричное кольцо воды и равного раз­
мера пространства 1 -т-6 между лопатками. Если расположить колесо эксцен­
трично и именно так, чтобы водяное кольцо касалось втулки колеса, то про-
Фиг. 324а. Фиг. 324_,Ь. Фиг. 324 с.
Фиг. 324а — с. Схема работы воздушного водокольцевого насоса.
-странства между лопатками будут, начиная от точки касания, т. е. от I до 3, 
увеличиваться, а далее от 4 до 6 уменьшаться. При этом будет иметь место 
засасывание из обозначенного черным отверстия справа и нагнетание в подоб­
ное же отверстие слева. В то время как всасывающее отверстие целесообразно 
растягивать почти на половину окружности, нагнетательное отверстие (для 
газов) желательно укорачивать (как то показывают фиг. 325, 325а, изображаю­
щие конструкцию завода Карл Гессе, Хемниц), для воды это укорочение не 
.должно быть столь значительным.
Фиг. 325. Фиг. 325а.
Фиг. 325 и 325а. Воздушный водокольцевой насос (Саг1 
Неззе, 'СЬетпНг).
Чрезвычайно существенно обеспечить непроницаемость зазоров между 
торцовыми поверхностями колеса и бокозыми стенками кожуха, в которых 
сделаны всасывающее и нагнетательное отверстия; при недостаточной непро­
ницаемости возникают значительные потери через зазоры. Это место конструк­
ции является наименее надежным в эксплоатации. Уплотнение по периферии 
(окружности) обеспечивается кольцом воды. Поэтому данный насос более 
пригоден для перемещения загрязненных сред, чем пластинчатый ротационный1, 
весьма сходный по принципу действия с описываемым. Благодаря большому 
зазору по окружности возможна также и подача воды, так как вода, не по­
мещающаяся в уменьшающихся объемах камер, может выходить через зазоры.
1 Состоит из вращающегося внутри кожуха ротора с подвижными в ра­
диальном направлении пластинками, входящими в его пазы.
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Однако в этом случае к. п. д. действия его будет меньше, чем у обычной 
машины. При широких насосах оказывается затруднительным достаточно 
быстрое заполнение всего пространства между лопатками и быстрое его опо­
рожнение. Исходя из этих соображений, целесообразно выполнять входные 
и выходные отверстия в о б е и х  боковых стенках (фиг. 325). Для этой же 
цели завод СименсДЦуккерт применяет втулку с диаметрами1, увеличиваю­
щимися от торцов к середине. В конструкции фирмы Зульцер2 (фиг. 325Ь) 
подвод и отвод жидкости происходят, как в некоторых шестереночных насо­
сах, сквозь отверстия Ь во втулке, в результате чего можно сделать боковое 
ограничение подвижным (т. е. заодно с ротором). Потери через зазоры на 
торцовых поверхностях при этом отпадают, однако появляются аналогичные 
в зазорах 5-2 и 3-4.
Фиг. 326. Водокольцевой 
насос.
Фиг. 325Ь. Водокольцевой насос с подводом
и отводом воздуха через втулку (Зульцер). Фиг. 326а.
Расход вращающейся внутри вспомогательной воды Ас в мъ!свк равен 
объему, прогоняемому ячейками ротора через сечение АВ (фиг. 326), таким 
образом (считая, что кольцо вплотную касается втулки ротора) при г  лопатках 
средней толщины .у при ширине лопаток Ь (в осевом направлении) и минут­
ном числе оборотов п и^в^стальном при размерах согласно фиг. 326 имеем
<?« =  [ х  ( А 2 -  А 2) (1)
Если бы у торцов ротора не было неплотностей, то ротор, вращаясь с до­
статочной окружной скоростью при закрытом всасывающем отверстии, должен 
был бы дать теоретически возможный вакуум, т. е. создать давление, соответ­
ствующее давлению водяных паров при данной температуре. Но так как бла­
годаря неплотностям воздух просачивается от нагнетательного отверстия 
к всасывающему, то действительно достигаемое разрежение меньше теорети­
ческого и тем меньше, чем хуже качество обработки деталей насоса. Хорошо 
изготовленные насосы создают разрежение, по данным Сименса достигающее 
99,5% теоретически возможного вакуума. Благодаря этим неплотностям пода­
ваемый объем воздуха, отнесенный к условиям всасывания, не остается не­
зависимым от развиваемого насосом давления, как того можно было бы ожи-
1 Германский патент 269531.
2 5и1гег Кйзсй., 1931, № 3, стр. 59.
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дать при рассмотрении фиг. 326,- а уменьшается по мере увеличения разре­
жения и в конце концов доходит до величины, равной нулю. При отсутствии 
потерь через зазоры и гидравлических сопротивлений протеканию засосанный 
объем воздуха будет, в случае погружения на нижней стороне колеса лопаток 
в жидкость на глубину а равен
. ( Уд)Шеог =  {{О а -  а)* -  В ?\ - 2{^ - а ) з ) ь п60’ (2)
При д =  0 по уравнению (1) всасываемый (в 1 сек. —Ред.) объем воздуха будет 
равен секундному расходу циркулирующей воды. Если учесть влияние неплот­
ностей и сопротивлений при всасывании, как это всегда делается, введением 
объемного к. п. д. то действительно засасываемый объем воздуха Уд —
—  4» ( '^д)1Ьсог-
Для того чтобы уяснить себе принцип действия такого насоса, следует 
иметь в виду, что он не является разновидностью коловратной машины, 
а что в нем сжатие воздуха в ячейках производится водяным, кольцом, т. е. 
как бы водяными поршнями, последние же могут поддерживать избыточное 
давление только в том случае, если вода в кольце обладает достаточно боль­
шой кинетической энергией. В этом смысле насос весьма приближается к ин­
жекторам с той лишь разницей, что смешения воды с воздухом здесь со­
всем не требуется. На всасывающей стороне насоса воде сообщается ускорение, 
так что выходящие из колеса частицы воды имеют скорость, примерно равную 
окружной скорости иа колеса. Поэтому среднюю скорость воды в сечении СВ 
можно принять равной иа, в то время как в сечении АВ она равна окружной 
скорости середины лопатки, т. е. меньше. Поэтому т. е. кольцо воды
не является телом вращения, и именно наверху оно толще, чем внизу. Приняв 
высказанные допущения, можно определить /3, для чего пишем =  Ыгиа, и
таким образом при иа =  по згравнению (1) имеем60
Ои
Ьи„
/9 =  ■== 1
4 Д , в , ? - в ? - -2  !уЗ (3)
Тем самым нам также становится известен и диаметр кожуха, определяемый 
уравнением
В д =  В а -|-  — а =  В г -)- 2/1 -{- /3 — а, (4)
и погрз'жение лопатки а, равное
а  —  В  а +  2^ —  В д  ■ (3)
Несмотря на то, что как для воды, так и для воздуха как будто выгодно, 
чтобы зазор между колесом и кожухом был вверху возможно мал, все же 
встречаются конструкции с радиальным зазором х  при В (фиг. 326а). Благодаря 
последнему возможно частичное выравнивание давления между зоной высо­
кого (слева) и зоной низкого (справа) давления. Из тех же соображений число 
лопаток не должно быть слишком малым. В то время как уравнение (2) для 
этого случая остается в силе, уравнения (1) и (3) меняются, так как 0 № уве­
личивается на количество протекающей через зазор жидкости. При малом зазоре л: 
весьма заметно проявляется влияние трения о стенки. Если среднюю скорость 
в зазоре принять равной гиа, где е будет коэфициентом, определенным из
,  , гЪх~ВпПопытов, то расход жидкости через зазор будет равен Ьхгиа = ----б е з - '
Отсюда взамен уравнений (1), (3), (4) и (5) получаем:
(1 а )
------ — 2 /,.У^ ех  ,
*  /  ■
(Эа).'  4 В а \  а
Вд =  В а -}- /2 — а -)- х  =  В, +  21-у -)- /2 — а - х , 
а — В  а +  4  +  х  — В д .
(4а)
(5а)
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Кинетическая энергия кольца жидкости, имеющаяся в сечении СО, идет 
на повышение давления в левой части колеса. Постепенное повышение давле­
ния на внутреннюю поверхность водяного кольца вызывает соответствующее 
повышение давления во внешней его части. Таким образом в серпообразной 
части между ротором и кожухом происходит соответственное изменение тече­
ния воды так, что правая и левая части кольца воды также не симметричны 
друг другу. В левой части мы имеем расширение кольца, вызванное тем, что 
вода в нем скорее приближается ко втулке, чем то соответствует правой 
стороне. Во всяком случае в серпообразной части кольца не должно проис­
ходить образования мертвых пространств и обратных токов, для чего необхо­
димо наличие д о с та  т о ч н о б о л ь ш о й  о к р у ж н о й  с к о р о с т и  к о л е с а .
Давление воды имеет максимум примерно в точке Е  стенки кожуха 
.{фиг. 326), которая находится на радиусе, проведенном через наивысшую точку 
выходного канала. Если обозначить через Н ' и Н" давления во всасывающем 
.и нагнетательном отверстиях, через Н„ — потери на трение во внешних струй­
ках, то давление в точке Е (в метрах водяного столба), с одной стороны, 
определится при помощи уравнения
'И — Н"и •'шах  11 ч
С другой стороны, колесо 
где ячейка между лопатками
сообщает внешним струйкам (около точки Е, 
еще заполнена водой) полную энергию (т. е.
•сумму энергии давления и скоростной энергии), равную
Так как скорость в точке Е не должна падать до 
образовываться застоя), то по уравнению Бернулли
иа ~  Щ
Ч
нуля (т. е.
+  —  •^  Ч
не должно
41 I иа- — а?
Ч  “и
Н ' — Н 1С >  # л,ах
или, принимая во внимание предыдущее уравнение, имеем
« а >  У Ч { Н " ~ Н ' Ч Н К). (6)
„  г-ОппПодставив в уравнение иа — —~ — , получаем наименьшее допустимое чи­
сло оборотов
=  Н " - Н ' + Н , с . (7)
Уравнения (6) и (7) не учитывают воздействия на воду ротора, з'влекающего 
последнюю благодаря силам вязкости *. Это воздействие, однако, аналитически 
учесть также трудно, как и упомянутый в § 24 и 56 обмен импульсами, 
обусловленный аналогичными же процессами. Так как в данном случае зазор 
между колесом и стенкой кожуха мал и постепенно уменьшается к левой 
верхней части, то э т о  у в л е к а ю щ е е  в о з д е й с т в и е  р о т о р а  в ы з ы ­
в а е т  п о в ы ш е н и е  д а в л е н и я  от Л ч е р е з  § к Е, которое наклады­
вается на потерю напора Н.„, указанную выше, и даже может ее превосходить. 
Таким образом возможно, что член Н,с, если им учитывать оба влияния, ока­
жется в уравнениях (6) и (17) отрицательным. В дальнейшем Нт принято рав­
ным нулю.
На фиг. 327 приведены характеристические кривые маленького водо­
кольцевого насоса с размерами Оа — 100, О, — 60, 4  =  20, 6 = 1 0 ,  Д , =  115, 
5 =  3, х  — 1 мм, 2 = 1 2  при 2 800 об/мин. В зависимости от давления всасы­
вания р ' в кг/см- нанесены: вес подаваемого воздуха С в кг/сек, объем всасы- 
ОРТваемого воздуха V  =  — — , абсолютное давление нагнетания рг/ в кг/см2У р '
и мощность на валу Ыи, в киловаттах, дополнительный вес подаваемой воды Си, 
полный к. п. д. %„ отнесенный к изотермическому сжатию, и объемный коэфи- 
V
циент г]гог =  - - У причем (Уд)гПеог определялось из уравнения (2) после
( Уд)Пьеог
1 См. дальше пп. „Ъ“, „с" этого § и затем конец § 48.
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того, как были определены /2 =  14,7 мм и а — 0,7 мм из уравнений (За) 
и (5а) при е  = 1 . Всасываемый объем остается, как то и ожидалось, постоян­
ным до достижения вакуума порядка 50% и затем падает. Относительно высо­
кая величина тш  по отношению к %  указывает, что потери образуются, глав­
ным образом, за счет трения и вихрей, а не за счет потерь через зазоры. 
Вспомогательное количество воды 0„ по отношению к подаваемому объему V,. 
мало, так что его влияние на величину %о1 незначительно. Затрачиваемая 
мощность возрастает незначительно с увеличением разрежения.
Уравнение (7) дает для этого насоса при Н" — Н' =  10 м и Н„ =  0
« ,Ш П  =  |у - / 1 0  =  2 700,
так что число оборотов довольно мало. Э им можно объяснить изгиб линии 1% 
при низких давлениях засасывания и затем невозможность достижения теоре­
тического разрежения.
Вполне избежать подачи дополнительного количества воды невозможно, 
так как внутренняя поверхность кольца воды в отдельных ячейках ротора 
весьма отличается от поверхности кругового цилиндра за счет сообщаемых 
ей лопатками ускорений; благодаря этому вода неизбежно будет попадать 
в нагнетательное отверстие, если только мы не захотим ради этого сильно 
понизить объемный к. п. д. Подводимая вода служит одновременно для охла­
ждения сальников и уплотнений. Та же вытекающая вода может многократно 
циркулировать через насос при помощи обратных каналов.
При п о д а ч е  в о д ы  процесс остается в принципе тем же, что и при 
работе с воздухом, однако к. п. д. ухудшается, так как отсутствуют упругие 
свойства воздуха. Повышение давления происходит внезапно подобно работе 
поршневых насосов. Замедление воды на окружности ротора также близко 
к ударному, что вызывает потери, связанные с внезапными изменениями ско­
рости. Поэтому наличие в серпообразном пространстве между ротором и ко­
жухом мертвых зон и частично обратных токов оказывается неизбежным, 
вследствие чего объемный к. п. д. значительно уменьшается. Опыты показы­
вают, что напор, развиваемый таким насосом, будет меньше, чем при обыкно­
венном центробежном насосе с той же окружной скоростью, и что его к.п. д. 
будет также значительно ниже. Это обусловлено тем, что на стороне всасы­
вания ротор действует как насос (т. е. сообщает энергию жидкости. — Ред.). 
в то время как на стороне нагнетания он работает как турбина, т. е. там 
затраченная работа отдается обратно колесу, развиваемый же насосом напор 
создается только вышеупомянутым удароподобным замедлением воды в серпо­
образном пространстве, а также непосредственным увлекающим воздействием 
ротора, упомянутым выше и в середине п. „с". Характеристическая кривая 
напора достаточно устойчива, и мощность на валу при постоянном числе обо­
ротов почти не зависит от величины подачи. Фирма Сименс строит эти насосы 
также с несколькими ступенями давления.
Ь) Водокольцевые насосы с раздельным отводом воды и воздуха. При 
подаче воды работа лопаток положительна. Плохой к. п. д. при работе с во­
дой побудил фирму Сименс устранить турбинный эффект, что достигнуто за. 
счет того, что выходное отверстие для воды было устроено во внешней стенке 
кожуха 1 (фиг. 328), так что подача воды про­
исходит подобно тому, как и у обычных центро­
бежных насосов. При этом нагнетательное от­
верстие для воздуха должно быть сделано 
обязательно внутри, в т о м ме с т е ,  где кольцо 
воды прижимается кожухом ко входу в колесо 
(ко всасывающей трубе с отверстием е. — Ред.).
Это сделано потому, что воздух ввиду своего 
малого удельного веса не может проникнуть на 
периферию и скопляется у начала лопаток. Та­
ким образом воздух отводится_отдельно от воды 
по трубе к.
Подаваемая среда подводится к колесу пар- 
циально (т. е. на части окружности. — Ред.) че­
рез отверстие е в продолженной внутрь кожуха 
всасывающей трубе, объединенной с боковой 
крышкой насоса. П р и  п о д а ч е  в о з д у х а  
н а п о р н ы й  ш т у ц е р  д о л ж е н  б ы т ь  за-  
к р ыт ,  чтобы вспомогательная вода не уходила Фиг. 328. Водокольцевой 
в напорный трубопровод. Кожух имеет обычную насос с раздельным отводом 
для центробежных насосов низкого давления воздуха и воды,
форму' с той только разницей, что кожу'х
в большей своей части концентричен колесу. И с п ы т а н и я  е г о  д а л и  за­
м е ч а т е л ь н ы й  р е з у л ь т а т :  в э т о м  к о н ц е н т р и ч е с к о м  у ч а с т к е  
с п и р а л и  п р о и с х о д и т  з н а ч и т е л ь н о е  п о в ы ш е н и е  д а в л е н и я , ,  
так что развиваемый напор получается значительно выше, чем тот, который 
развил бы центробежный насос с такой же окружной скоростью колеса 2. Это 
можно объяснить только значительным увлекающим влиянием колеса, возни­
кающим в связи с вязкостью воды.
Для того чтобы кольцо заставить приблизиться к выходному' отверстию к1 
для возду'ха и тем самым обеспечить подачу последнего даже при незначи­
тельных числах оборотов, точка соприкосновения В колеса с кожухом отне­
сена на значительное расстояние от начала спирали А, а в дальнейшем (т. е. 
в более поздних конструкциях. — Ред.) помещена 3 в самой нижней точке 
спирали. Благодаря этому улучшается вышеупомянутое повышение давления, 
обусловленное ушлекающим воздействием колеса, так что становится возмож­
ной подача воздуха при большем противодавлении.
с) Водокольцевые насосы с общим отводом для воды и воздуха. Ра­
бота лопаток положительна как при подаче воздуха, так и воды (насос 
5Ш1). Описанные в п. „Ъ“ насосы требучот в периоды подачи воздуха закры­
вания напорного штуцера для воды. Это значительное неу'добство устранено 
в конструкции фирмы Симеи и Хинш (51етеп и. НшзсЬ, ИгеЬое, Н оЫ ет — 51Н1) 
тем, что вода, отбрасываемая колесом, направляется к выходному отверстию 
для воздуха по неподвижному каналу, а не ячейками колеса. Отличие этих 
насосов от описанных в пп. ,а “ и „Ь“ заключается в том, что в них турбин­
ный эффект устранен как в случае работы с водой, так и с возду'хом. Перво—
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1 Германский патент 299813, 59Ь2.
- См. германский патент 295850, 59Ь2, стр. 1, строки 60-ь69. 
3 См. также германский патент 313262, 59Ь2.
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начальная конструкция насоса этого типа изображена на фиг. 329 1. Рабочее 
•колесо Ь расположено в кожухе концентрично. При подаче воздуха вспомога­
тельная вода отбрасывается в выполненный в кожухе насоса канал к, продол­
жением которого является показанный пунктиром на­
правляющий канал / .  Таким образом необходимое 
для засасывания (из отверстия с) воздуха увеличение 
пространства создается путем отвода воды в сторону. 
Обойдя ряд ячеек по боковому каналу / ,  вода подво­
дится им непосредственно к нагнетательному отвер­
стию й, лежащему вблизи втулки колеса; при этом 
постепенное заполнение ячеек колеса водой осуще­
ствляется через спиральную щель §. Этим самым пол­
ное давление воды передается к напорному отверстию с1. 
При переходе воды из щели §  к й  через ячейки ко­
леса имеется лишь небольшое падение давления, 
обусловливаемое малым радиальным расстоянием 
между обеими щелями, т. е. незначительным турбинным 
эффектом. Между напорным отверстием с1 и всасываю­
щим с водяное кольцо прижато ко втулке, причем 
высокое давление воды постепенно падает, становясь 
равным давлению всасывания. При подаче воды про­
цесс остается тем же самым.
Этот тип был впоследствии изменен фирмой 
Симен и Хинш в том смысле, что направляющий ка­
нал /  в стенке кожуха был сделан открытым. Таким 
образом канал /=и  щель §  (фиг. 329) совпадают. Чертеж и фотография этой 
любой модели представлены в виде фиг. 330 и 331. Направляющие каналы с 
я  с1 находятся с обеих сторон колеса, концентрично расположенного в ко-
ййдез по а -Ь (без колеса) для измерит приб 0 Нагнетат патрубок
'Фиг. 330. Самовсасывающий насос 51Н1. Отверстия от 1 до 16 сделаны для 
измерений, результаты которых даны на фиг. 331а.
:жухе. Они'начинаются одновременно с всасывающим отверстием 1-2, после 
•чего постепенно углубляются, спирально изгибаются к центру около напор-
1 Германский патент 413435, 27с12. Дальнейшие патенты фирмы 51етеп 
о. Ншзсб: 337365, 59Ъ4; 407062, 59Ь2; 435509, 59Ь2; 473949 5962.
I 1
Фиг. 329. Насос 51Н1 
старой конструкции. 
Направляющий канал 
/  отделен от рабочей, 
полости колеса.
.ного отверстия 14-15 и переходят снова в плоскую стенку. В этом насосе выхо­
дящей из обоих каналов воде также приходится пройти небольшой участок 
пути по направлению к центру (чтобы достичь напорного отверстия) по лопат­
кам колеса. Напорное и всасывающее отверстия выполнены таким образом, 
что обеспечен безударный переход воды (фиг. 330 справа). В остальном прин-
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Фиг. 331. Внутренний вид насоса фиг. 330.
ц.лгфаботы?! тот же, что и описанный выше. Эффективность насоса, однако, 
значительно больше, так как при открытых обходных каналах большое влия­
ние оказывает увлекающее воздействие лопаток колеса, описанное в пп. „а“ 
и „Ъ“. Работа насоса была подробно исследована Риттером к
Риттер измерял давления в боковых каналах при помощи отверстий, отме­
ченных арабскими цифрами на фиг. 330, и получил кривую давлений 
вдоль канала. Отрезок А 
-соответствует участку кана­
ла, проходящему рядом с 
всасывающим отверстием;
В — собственно направляю­
щему каналу; С — участку, 
проходящему рядом с на­
гнетательным отверстием.
Повышение давления про­
порционально длине направ­
ляющего канала и само по 
себе весьма значительно.
Если бы канал на участке 
В  был выполнен закрытым, 
то приращения давления на 
нем, как показывает пунк­
тирная линия, не произошло 
бы. Повышение давления, 
вызванное увлекающим воздействием лопаток колеса, значительно увели­
чивается двухсторонним расположением каналов при небольшой их глу­
бине. Оно еще более увеличивается за счет изображенных на фиг. 332 вто­
ричных токов воды, за счет которых происходит непрерывная передача энергии 
от^колеса жидкости. Эти токи вызваны тем, что давление на внешней окруж-
1 К Н 1ег, 5е1Ьз1апзаи§епс1е Кге1зе1ритреп, Ье1р21§, Эг. Мах ,1апеске 1930. 
Оттуда же заимствованы фиг. 330, 331, 331а и 333. Во время печатания книги 
появилась диссертация '5 с Ь т  ё е <1 с Ь е п, ЕйиегзисЬипдеп йЪег Кге1зе1ритреп 
ттЧ^зеИНсйет Шп§капа1, Уег1а§ К. Иозке, Вогпа-Ье1р21§ 1932.
Ф и г . 331а. Распределение давления, определен­
ное, как указано на фиг. 330. Сплошная линия — 
открытый направляющий канал; пунктир — пере­
крытый направляющий канал.
31 Зек. 4077. — Центробежные н  пропеллерные насосы.
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Фиг. 332. Вторичные 
токи между напра­
вляющим и рабочим 
каналами.
ности колеса В больше, чем на внутренней поверхности направляющего 
канала О.
Благодаря этому дополнительному (имеющемуся наряду с чисто вращатель­
ным воздействием колеса) увлекающему воздействию колеса, насосы фирмы, 
Симен и Хинш развивают значительно большие напоры, чем нормальные цен­
тробежные насосы с той же окружной скоростью ко­
леса. На своем опытном насосе Риттер получил ха­
рактеристику, приведенную на фиг. 333, при окруж­
ной скорости иа т =  8,90 м/сек, отнесенной к средне­
му диаметру направляющего канала с1т =  118 мм. При 
обычном центробежном насосе с направляющими ло­
патками согласно уравнению (44) § 44 напор должен 
был бы быть примерно равным 3,17 м, т. е. примерно 
в 2,5 раз'а меньше, чем у описываемого насоса. Если 
обратить внимание на давление при расходе, равном 
нулю, то это соотношение будет еще больше, так как 
кривая зависимости Н  идет вверх значительно круче, 
чем у центробежных насосов. Понятно, что это боль­
шое повышение давления, обусловливаемое переме­
шиванием, которое подчиняется законам неупругого 
удара, значительно отзывается- на к. п. д., который 
у опытного насоса имел величину 23%, а в других 
насосах этого типа 30%, в то время как обыч­
ный центробежный насос такой же мощности (хо­
рошо исполненный) имеет к. п. д. в 50—60%. При этом также оказывают 
влияние и удары при переходе из обводного канала через колесо в нагнета­
тельное отверстие. Однако надо всегда помнить, что при малых расходах 
(вследствие парциального подвода воды), для которых данный насос исключи­
тельно и предназначен, к. п. д., т. е. стоимость расходуемой энергии, играет 
меньшую роль, чем стоимость насоса (на которую весьма благоприятно влияет
простота изготовления и 
большой напор на одну 
ступень, несмотря на неко­
торое удорожание мотора). 
Риттер показал, что эти на­
сосы подчиняются тем же 
законам подобия, что и цен­
тробежные.
Подача воздуха насо­
сом, несмотря на малые 
окружные скорости, вполне 
удовлетворительна.
Расчет такого насоса 
весьма затруднен тем, что 
весь процесс чрезвычайно­
сильно искажается не под­
дающимся учету увлекаю­
щим воздействием лопаток.
На фиг. 334 приведена 
схема направляющего ка­
нала / ,  предложенная Бар- 
гебёром, в которой на­
правляющий канал имеет 
еще и дополнительные спи­
ральные ответвления §. Эти последние должны, повидимому, еще дальше 
повышать давление в направляющем канале /  за счет того, что они передают 
это давление в места, более близкие к центру колеса, вследствие чего центро­
бежные силы еще несколько увеличивают давление. В остальном работа на­
соса такой конструкции подобна работе описанного насоса фирмы Симен 
и Хинш. Входное отверстие с и выходное отверстие Л находятся вблизи втулки 
колеса, расположенного концентрично внутри кожуха.
б) Смесевые насосы. Принцип действия этого рода насосов, извест­
ного только по патентной литературе, заключается в том, что воздух смеши­
вается перед входом в колесо (или за ним) с циркулирующей вспомогатель-
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ной жидкостью, после чего давление этой смеси повышается помощью вра­
щающегося рабочего колеса *.
Вес проекты подобного рода оказались неудачными, так как смесь воды 
и воздуха в колесе благодаря изменению направления под воздействием лопа­
ток (кдк в центрифугах) снова разделяется на воду и воздух, и последний 
большей частью снова возвращается к всасывающему 
отверстию. Вследствие этого дальнейшее освещение 
этого типа насосов становится излишним. Только при 
колесах с протеканием жидкости в осевом направ­
лении можно все же надеяться на ограниченный 
эффект, так как в этом случае кольцо, образованное 
отделившейся водой, давит на воздух не против по­
тока, а перпендикулярно к нему2.
е) Винтовые насосы. Если винтовое колесо снаб­
дить малым числом очень длинных лопаток (фиг. 292), 
то колесо принимает вид червячного винта и при­
годно для самостоятельного засасывания воды на не­
большие высоты (до 2 м). При этом, понятно, следует 
соответственным профилем всасывающего трубопро­
вода (фиг. 335) обеспечить то, чтобы при остановке 
насоса в нем оставалось достаточное для образования 
водяного поршня количество воды. Достигаемая вы­
сота всасывания тем больше, чем больше воды на­
ходится в нисходящем участке всасывающего трубопровода (т. е . между его 
высшей точкой и насосом), и зависит в значительной степени также и от 
окружной скорости колеса.
Фиг. 334. Форма на­
правляющих каналов 
самовсасывающего 
насоса Ваг§еЬбг.
Фиг. 335. Винтовые насосы Вейзе. Самовсасывающая установка.
118. ПРИМЕНЕНИЕ ВЫСОКОРАСПОЛОЖЕННОГО РЕЗЕРВУАРА
Обычный насос а (фиг. 336) в данном случае остается всегда залитым 
водой до тех пор, пока она имеется в резервуаре Ь. Воздух, имеющийся во 
всасывающем трубопроводе с-, всасывается при пуске насоса в ход в резер­
вуар. Последний, таким образом, должен быть настолько велик, чтобы в него 
мог войти весь объем расширяющегося при этом воздуха (т. е. при нормаль­
ном разрежении).
Если А — атмосферное давление (в метрах водяного столба); Нэ — наи­
большая манометрическая высота всасывания, измеренная в высшей точке 
всасывающего трубопровода (в м)\ V — объем воздуха во всасывающем тру­
бопроводе до пуска (в м'л), то необходимый наименьший объем резервуара
л
V >  — ——  • V У д ' А — Н,
1 См., например, германский патент 313812, 59Ь2.
- Германский патент 448450, 474906, 59Ь2. Рудольф Зигель (К. 51е§е1), 
Гамбург.
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Таким образом вспомогательный резервуар при значительной высоте всасы­
вания должен иметь большие размеры. Его величина должна быть еще больше
за счет высоты к  (фиг. 336), на­
личие которой к тому же еще 
приводит и к дополнительным по­
терям энергии. Перед пуском 
резервуар должен быть весь за­
полнен водой, причем следует 
иметь в виду, что вода, прохо­
дящая через резервуар, непре­
рывно выделяет растворенный в 
ней воздух.
Эти трудности преодолевают 
путем устройства трубы й  подоб­
ной инжектору, при помощи ко­
торой входящая в резервуар вода 
высасывает из него воздух и по­
дает его в насос, т. е. автомати­
чески удаляет воздух из резер­
вуара. В тех случаях, когда имеет­
ся возможность опускания уровня 
засасываемой воды ниже храпка 
всасывающего трубопровода, то 
полному опорожнению резер­
вуара препятствует устройство, 
подводящее к резервуару воду из 
напорного трубопровода и при- 
с поплавковым устройством, как 
Применение подобного
Фиг. 336. Получение самовсасывания путем 
установки резервуара с водой.
водимое в действие задвижкой, связанной 
только уровень воды опустится ниже допустимого 
устройства, кажется, распространено за границей 2.
119. ПРИМЕНЕНИЕ СТРУЙНЫХ АППАРАТОВ
а) Присоединение к напорному трубопроводу. Насосы, основным эле­
ментом конструкции которых является кольцо воды, способны в связи с пар­
циальным подводом воды подавать только малые ее количества. Описанные 
в этом разделе мероприятия, однако, дают возможность сделать любой насос 
самовсасывающим, так как они не требуют каких-либо изменений самого 
насоса. Насос должен быть для этого всегда заполнен водой, ввиду чего вса­
сывающий трубопровод выполняется с выгибом кверху (фиг. 335). Если при 
запуске закрыть напорный вентиль, то подаваемая вода будет циркулировать 
через струйный аппарат, воздухоотделитель и рабочее колесо. Вода, выходя­
щая из воздухоотделителя и подводимая к колесу, должна при этом дроссе­
лироваться3 и в соответствии с повышающимся разрежением во всасывающем 
трубопроводе, если только в самой возвышенной части всасывающего трубо­
провода не предусмотрен4 разъединяющий его обратный клапан. Дроссели­
рование и обратный клапан можно сделать ненужными, если воду, циркули­
рующую через струйный аппарат, подводить не во всасывающий трубопро­
вод, а за первой ступенью насоса, которая в этом случае играет роль обрат­
ного клапана. Располагаемое для струйного аппарата давление уменьшается 
при этом на величину давления, развиваемого выключенной первой ступенью. 
Однако это устройство благодаря своей простоте должно быть предпочтено 
всем ранее упомянутым устройствам в тех случаях, когда располагаемый напор 
избыточен для целей отсасывания.
Для удобства пользования описанным устройством необходимо, чтобы 
переход от удаления воздуха к подаче воды происходил автоматически после 
того, как всасывающая труба заполнилась водой, и обратно, в тех случаях,
1 Германский патент 431491.
2 Б е 1 е 1 б, Ротрез Сеп1п{и§ев. СНаДегоь (Готовится русский перевод.—Ред.у
3 I ерманский патент 527764, 5952.
4 Германский патент 530119, 5952.
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когда’ в трубе постепенно накопляется воздух. Каждое включение насоса 
влечёт за собой необходимость изменения положения вентиле напорного тру­
бопровода и включения или выключения струйного аппарата. Это может про­
изводиться помощью специального поплавка, находящегося во всасывающем 
трубопроводе. Для полного обеспечения надежного функционирования всего 
]ч гулирующего устройства рекомендуется иметь добавочный малый струйный 
аппарат, не зависящий от поплавка и находящийся все время в действии. Это 
целесообразно потому, что в начальный момент подачи воды разрежение вне­
запно увеличивается, остат­
ки вёздуха расширяются, и 
поплавок снова опускается.
b) Струйный прибор, 
использующий воду, про­
текающую через зазоры.
В этой конструкции ДЛЯ 
отсасывания используется 
источник энергии, имею­
щийся в каждом центро­
бежном насосе, но не 
используемый, а именно 
энергия воды, вытекающей 
через неизбежно суще­
ствующие зазоры между ко­
лесом и кожухом или меж­
ду уравновешивающим дис­
ком и кожухом1. На фиг.
337 изображена конструк­
ция, использующая устрой­
ство для уравновешивания 
осевого усилия в целях от­
сасывания воздуха. При 
этом главный зазор А слу­
жит соплом струйного аппа­
рата, из которого подсасы­
вающая вода выходит в виде
водяного диска. Отсасываемый из всасывающего трубопровода воздух подведен 
трубкой С и увлекается в наружное „сопло“-зазор. Вода, смешанная с возду­
хом, выделив последний, как было описано в п. „а“, снова подводится к пер­
вой или промежуточной ступени насоса.
Любое устройство для уравновешивания силы осевого давления состоит 
(см. начало § 100) из основного зазора А  и добавочного, обычно постоянного 
сечения, дросселирующего зазора В. На фиг. 337а изображено, как этот доба­
вочный зазор В  заменен струйным аппаратом, включенным последовательно 
за основным зазором А. При этом в струйном аппарате по сравнению с зазо­
ром В имеющаяся энергия давления не теряется в зазоре В, как в дросселе, 
а превращается в скорость, которая используется для отсасывания воздуха и 
подачи его в атмосферу. Уравновешивание силы осевого давления этим ни 
в какой мере не нарушается. Так, например, если возникает осевое усилие, 
направленное вправо, то зазор А увеличивается, и за счет усиленного дей­
ствия сопла В давление в пространстве за А возрастает, что и приводит 
к выравниванию.
c) Струйные аппараты, использующие отходящие газы двигателей вну­
треннего сгорания. Это устройство, применимое при приводе от бензиновых 
и нефтяных моторов, заключается в том, что при запуске выхлопные газы 
мотора или часть их подаются с некоторым избыточным давлением в струй­
ный аппарат. Получающееся за счет этого }гменьшение мощности мотора не 
существенно, так как в этом случае либо отключается насос, либо колеса его 
вращаются в воздухе в течение всего времени отсасывания. Это устройство 
особо применимо для пожарных насосов (завод Бальке) и дает возможность 
достигнуть больших высот всасывания и одновременно небольшого времени, 
потребного для удаления воздуха.
Фиг.
Зля затвора*
337. Дисковый эжектор в комбинации 
с уравновешивающим диском.
Швейцарский патент 142539, 101Ь; австрийский патент 119391, 59Ь,
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120. ЦЕНТРОБЕЖНЫЕ НАСОСЫ ДЛЯ ВОДЫ С ВСТРОЕННЫМ 
ВОЗДУШНЫМ НАСОСОМ
В этом случае применяются два различных насоса, приводимых в движение 
от общего вала и конструктивно объединенных в одно целое. Так как принцип 
действия такой машины не отличается от работы обычного центробежного
насоса, то эта конструкция будет рассмо­
трена в самых общих чертах, несмотря на 
ее довольно большое распространение.
Если в качестве откачивающего воз­
дух насоса поставлен простой в о з д у ш ­
н ы й  н а с о с  (поршневой или коловрат­
ный), то надо иметь в виду его чувстви­
тельность к грязной воде, ввиду чего после 
откачки воздуха насос должен быть оста­
новлен, что может быть произведено авто­
матически давлением, созданным в пода­
ваемой воде1. Для этой же цели во всасы­
вающем воздухопроводе должен иметься 
фильтр.
Эти неудобства можно устранить, если 
применить воздушный насос, работающий 
со вспомогательной жидкостью, причем, 
однако, это покупается ценой потребления 
более значительной мощности ввиду его 
более низкого к. п. д., а также возмож­
ности замерзания вспомогательной жид­
кости (в пожарных насосах). Обыкновенно2 
применяют обычный в о д о к о л ь ц е в о й  н а с о с  или насос фирмы Симен и 
Хинш, так как в них вода и воздух не смешиваются и поэтому нет надоб­
ности в устройстве для их разделения.
Фиг. 337а. Выполнение дополни­
тельного дросселя В, уравновеши­
вающего силу осевого давления, 
в качестве эжектора.
Фиг. 338. Пожарный насос с включенным перед ним водо­
кольцевым насосом 1Р (Ата§-НПрег1 Ре^шШшДе). А — вход 
воздуха; Я — запасный резервуар для воды; 5 — всасывающий 
патрубок; Ц — канал, соединяющий его с нагнетательным
патрубком.
На фиг. 338 показана осуществленная таким образом конструкция трех­
ступенчатого пожарного насоса, в которой имеется водокольцевой насос ЬР
1 Германский патент 332234, 59Ь2.
2 См. также Ц е и т а п п ,  2У01, т. 70 (1926), № 47, стр. 1573; КН1ег,  
ГОгбейесЬп., т. 23, тетр. 16, стр. 323 и след.
завода Сименс- Щуккерт, расположенный рядом со всасывающим простран­
ством насоса. Он отсасывает воздух через многоходовой кран п подает его 
в отводящий трубопровод А. Пространство Я рядом с водокольцевым насосом 
служит запасным резервуаром вспомогательной воды, из которого пополняется 
вода, унесенная воздухом. По удалении воздуха поворотом крана 5* вэдо- 
кольцёвой насос может быть отключен от пространства всасывания, причем 
недопустимое нагревание водяного кольца устраняется тем, что все время 
подсасывается некоторое количество свежей воды. Ввиду этого производящая 
эти насосы фирма рекомендует оставлять воздушный насос включенным во 
всасывающую систему, так как при этом даже при неплотных соединениях 
трубопровода или при наличии в нем воздушных мешков отказ в работе 
насоса становится невозможным.
Так как в годокольцевых насосах постоянное расходование воды, увлекае­
мой воздухом, во многих случаях доставляет большие неудобства, то фирма 
АМАО-НПрей-РедпИгМйе применяет распределительное устройство1, при по­
мощи которого воздухоотводящий канал автоматически соединяется со всасы­
вающим патрубком водокольцевого насоса, как только насос разовьет в напор­
ном патрз'бке определенное давление. В конструкции Симен и Хинш для 
этой же цели применяется обратный шаровой клапан2, приводимый в действие 
давлением, развиваемым насосом.
Водоструйные аппараты, питаемые специальными центробежными насосами 
или соединение обоих их в виде так называемого струйного мокровоздушного 
насоса (имевших ранее широкое применение в конденсационных установках 
паровых турбин), не привились (несмотря на многократное обращение в них 
воды) ввиду большой их сложности, а в том числе также и из-за затрудни­
тельности в разделении совершенно смешанных друг с другом воды и воздуха. 
Также и подача воздуха у этих насосов значительно меньше, чем у водоколь­
цевых насосов.
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1 Германский патент 465192, 59Ь2.
2 Германский патент 473949, 59Ь2.
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ОПЕЧАТКИ
Ст
р. Строка Напечатано Должно быть Повине
19 2 сверху § 89а § 80а Ред.
71 12 внизу II секундная I I  кз канала выходит 
секундная
123 19 сверху по сравнению с Н № по сравнению с П ц , »
151 10 снизу сжатия сужения »
190 7 сверху в спиральной в спиральном Корр.
207 9 снизу с ?,и> с3их’ Тип.
226 20 снизу =  / с Я =  У У н ю
247 УР- (5) г р У Ш ^  = У-гР'г У  2ё Н х  = ■-»
302 1 снизу , у / 5 7 — 52 Корр.^  ~  81Г1 Ха ' 7 31П Х3
Пфлейдерер. Центробежные и пропеллерные насосы.
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